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Kurzfassung 
 
In hydraulischen Lenksystemen von Kraftfahrzeugen kommt es häufig zu ungewollten Ge-
räuschphänomenen, die bei bestimmten Fahrzuständen auftreten. Das als „Klappern“ bezeich-
nete Geräuschphänomen bei Servolenkungen wird durch Stöße verursacht, die beim Überfah-
ren von Bodenwellen, abgesenkten Bordsteinkanten oder ähnlichen Hindernissen auf den 
Lenkzylinder wirken. Das beim Parkieren auftretende „Rattern“, welches auch unter dem 
Begriff „Shudder“ bekannt ist, regt das Lenksystem bei bestimmten Reibungszuständen zwi-
schen Reifen und Fahrbahn zu starken Schwingungen an. Diese werden vom Fahrer zum ei-
nen als Störgeräusch akustisch wahrgenommen, zum anderen sind sie auch haptisch aufgrund 
eines schwankenden Lenkradmoments wahrnehmbar.  
Im Rahmen dieser Arbeit werden die Ursachen für Klappern und Rattern untersucht. Dazu 
werden zwei Prüfstände konzipiert, die eine gute Zugänglichkeit zum Lenksystem gewähr-
leisten und eine einfache Installation von benötigter Messtechnik ermöglichen. Des Weiteren 
werden Simulationsmodelle entwickelt und vorgestellt, die zur Untersuchung verschiedener 
Leitungsabstimmungen des hydraulischen Lenksystems heran gezogen werden. Die Simulati-
onsmodelle erlauben gleichzeitig auch den Zugang zu physikalischen Größen, welche an den 
Prüfständen nicht zur Verfügung stehen. Ein Abgleich der Prüfstandsergebnisse mit den Si-
mulationsergebnissen dient zur Verifikation der Simulationsmodelle. Zur Bewertung ver-
schiedener Leitungsabstimmungen des hydraulischen Lenksystems werden Kennzahlen ent-
wickelt und sowohl auf Messergebnisse als auch auf Simulationsergebnisse angewendet. Ak-
tive Sekundärmaßnahmen zur Klapper- und Ratterbekämpfung werden in Form einer Lö-
sungsmatrix systematisch erarbeitet und bewertet. Die Auswahl eines intelligenten Schaltele-
ments als Lösung der Geräuschproblematik führt zur Konstruktion und zum Aufbau dreier 
Ventilprototypen, welche an den Prüfständen vermessen werden. Ein Vergleich der aus den 
Messdaten der Ventile berechneten Kennzahlen mit der Kennzahl der Serienkonfiguration der 
Lenkung zeigt die Beseitigung der Geräuschproblematik.  
 
Abstract 
 
In hydraulic power steering systems of motor vehicles, often unintended acoustic phenomena 
can result from certain driving situations. The acoustic phenomenon known as “rattling” is 
generated by impacts on the steering cylinder, if the car rides over bumps, kerb stones or simi-
lar obstacles. In special friction conditions between tyre and road surface during parking, a 
phenomenon called “shuddering” occurs and leads to strong vibrations. These are audible by 
the driver as noise, and sensory through shaky steering wheel torque. 
In this PhD thesis the reasons for rattling and shuddering are analysed. The design of two test 
benches afford easy access to the steering systems´ components and allow measurement 
equipment to be easily installed. Furthermore, the development of simulation models are used 
to study different hydraulic line designs of the steering system. With the simulation models, 
physical data can be calculated, which can not be measured at the test benches. A comparison 
between measured and simulated data then verifies the simulation models. To evaluate meas-
ured and simulated data of different hydraulic line designs, characteristic numbers are calcu-
lated and compared. Active components, to eliminate both phenomena, are worked out sys-
tematically and structured in a matrix of principle solutions. The choice of an intelligent 
switch element out of the matrix leads to the design of three prototype valves, which are in-
stalled in the hydraulic lines of the power steering system and analysed at the two test 
benches. Characteristic numbers of the three valve lines are calculated and compared to the 
hydraulic line of the series. With the designed valve lines the rattling and shuddering problem 
can be solved. 
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1 Einleitung und Aufgabenstellung 
In Kraftfahrzeugen der Oberklasse werden hydraulische Systeme aufgrund ihrer Leistungsdich-
te, niedrigem Leistungsgewicht und guter Regelbarkeit eingesetzt. Beispielhaft seien hier 
hydraulische Systeme zur Beeinflussung der Längsdynamik (Bremssysteme), der Vertikaldy-
namik (Wank- und Nickausgleich) und der Querdynamik (Servolenkung) genannt. Den Vortei-
len hydraulischer Systeme steht das Geräuschverhalten aufgrund der hohen Leistungsdichte als 
Nachteil gegenüber  [26]. Der Geräuschminderung von hydraulischen Systemen in Kraftfahr-
zeugen wird daher viel Aufmerksamkeit geschenkt. Laute Geräusche werden vom Fahrer als 
unangenehm und störend empfunden und sind ein entscheidendes Merkmal bei der Beurteilung 
der Wertigkeit eines Kraftfahrzeugs  [33].  
 
Der in hydraulischen Systemen auftretende Flüssigkeitsschall äußert sich durch lokale Schwan-
kungen von Druck und Volumenstrom der kraftübertragenden Flüssigkeit. Diese Pulsationen 
können durch ein hydraulisches Leitungssystem leicht über weite Entfernungen transportiert 
werden und angrenzende Körper zu Schwingungen anregen. Diese als Körperschall bezeichne-
ten Vibrationen sind vom Fahrer haptisch wahrnehmbar. Die Entstehung des rein akustisch 
wahrnehmbaren Luftschalls geschieht durch die Vibration des mit der Luft in Verbindung 
stehenden Körpers. Sowohl Luft- als auch Körperschallanregungen müssen gering ausfallen, 
um aus Fahrersicht nicht komfortmindernd bewertet zu werden.  
 
Die Geräusch verursachenden Pulsationen in hydraulischen Lenksystemen werden nach ihren 
Erscheinungsformen kategorisiert. Als transiente Pulsation werden alle Fluidschwankungen 
bezeichnet, die nur zeitlich begrenzt auftreten und dabei von einem erwarteten Normalzustand 
des Systems abweichen. Das durch Stöße verursachte und als „Klappern“ bekannte Geräusch-
phänomen bei Servolenkungen ist ein Beispiel für transiente Pulsationen  [20]. Des Weiteren 
werden Fluidschwankungen als periodisch betitelt, wenn sich die Werte der Schwankung in 
regelmäßigen Abständen wiederholen. Das bei Lenkungen auftretende „Rattern“, welches auch 
unter dem Begriff „Shudder“ bekannt ist, kann der periodischen Pulsation zugeordnet werden 
 [20]. Beide Geräuschphänomene werden bei der Lenkungsabstimmung bisher im Fahrversuch 
identifiziert und empirisch durch Pulsationsminderungsmaßnahmen (PMM) beseitigt, um den 
hohen Komfortansprüchen moderner Pkw gerecht zu werden. Aus Kostengründen sind dies 
meistens passive Sekundärmaßnahmen, die die Ausbreitung von Fluidschwankungen nicht 
bedarfsgerecht dämpfen. Eine bekannte passive Sekundärmaßnahme gegen Klappern und 
Rattern ist die Änderung der Leitungsabstimmung des Lenksystems  [2]. Einerseits geschieht 
dies durch eine Erhöhung des Schlauchanteils in den Leitungssystemen, da ein Schlauch auf-
grund seiner höheren Nachgiebigkeit im Vergleich zu einer Stahlleitung eine absorbierende 
Wirkung auf Pulsationen hat  [13]. Andererseits werden Blenden in die hydraulischen Leitungen 
des Lenksystems integriert, um das Übertragungsverhalten positiv zu verändern  [52]. Beide 
Sekundärmaßnahmen wirken sich zwar meist positiv auf das Geräuschverhalten aus, erzeugen 
aber ungewollte Nebeneffekte. Die Erhöhung des Schlauchanteils hat aufgrund des geringeren 
Ersatzkompressionsmoduls negative Auswirkung auf das Lenkgefühl. In die Leitung integrierte 
Widerstände verursachen erhöhte Druckverluste und damit einerseits einen höheren Kraftstoff-
bedarfsanteil des Lenksystems und andererseits eine höhere Kühlleistung  [3]. Bei der Len-
kungsabstimmung bewegen sich die Automobilhersteller daher auf einem schmalen Grat 
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zwischen optimaler Performance der Lenkung (Komfort, Sicherheit, Leistungsaufnahme) und 
einem akzeptablen Geräuschniveau  [4].  
 
In der vorliegenden Arbeit sollen die Geräuschphänomene Klappern und Rattern in drei eng 
verknüpften Disziplinen analysiert und Verbesserungsmaßnahmen erarbeitet werden. Die drei 
Disziplinen lassen sich in Fahrversuche, Prüfstandsversuche und Systemsimulationen einteilen. 
Die Fahrversuche sollen zu Beginn der Fragestellung eine Problemidentifikation ermöglichen 
und zur Parametrierung der Prüfstände dienen. An Prüfständen soll im Vergleich zum Ver-
suchsfahrzeug eine verbesserte Zugänglichkeit zum Lenksystem gewährleistet und dadurch 
umfangreichere Messtechnik installiert werden. Die bisher nicht bekannten Ursachen von 
Klappern und Rattern sollen anschließend mithilfe der Prüfstände identifiziert werden. Eine 
Zugänglichkeit zu Systemgrößen, die weder im Fahrversuch noch an den Prüfständen ermittelt 
werden können, soll durch die Systemsimulation sichergestellt werden. Beispielhaft seien hier 
dynamische Volumenströme des Lenksystems genannt. Im weiteren Verlauf sollen konstruktive 
Gegenmaßnahmen hergeleitet und in praktischen Versuchen an den beiden Prüfständen getestet 
werden. Die Arbeit schließt mit einer Bewertung der verschiedenen Lösungsmöglichkeiten und 
einer Zusammenfassung der gewonnenen Erkenntnisse ab. 
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2 Stand der Technik hydraulischer Lenksysteme 
Die Aufgabe einer Lenkung besteht in einer möglichst eindeutigen Zuordnung der Lenkraddre-
hung und der Richtungsänderung des Fahrzeugs. Zur Erfüllung dieser Aufgabe einer Lagerege-
lung haben sich zwei Bauarten durchgesetzt, die sich durch die Art des Lenkgetriebes unter-
scheiden. Zum einen ist die Kugelmutter-Hydrolenkung zu nennen, die vornehmlich in schwe-
ren Fahrzeugen verbaut wird (vgl. Bild  2-1). Aufgrund des hohen Gewichts sowie der hohen 
Kosten verschwindet diese Bauform jedoch mehr und mehr vom Markt. Für eine Beschreibung 
der Kugelmutter-Hydrolenkung wird auf Stoll  [62] verwiesen.  
 
 
Bild  2-1: Mechanische Kugelumlauflenkung 
  (Quelle: Mercedes-Benz Lenkungen) 
 
Preisgünstiger und leichter sind Zahnstangen-Hydrolenkungen, die sich in den letzten Jahren 
auch bei schweren Fahrzeugen durchgesetzt haben (vgl. Bild  2-2).  
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Bild  2-2: Mechanische Zahnstangenlenkung mit Seitenabgriff 
  (Quelle: TRW) 
 
Der steigende Komfortanspruch an das Lenksystem eines modernen Pkw und das steigende 
Umweltbewusstsein in der Bevölkerung haben parallel zur Weiterentwicklung der Kraftfahr-
zeuge auch zur kontinuierlichen Weiterentwickelung der Lenksysteme geführt  [49]. Diese 
steigenden Anforderungen an ein Lenksystem lassen sich an den über die Jahre entwickelten 
Zusatzfunktionen, die ein rein mechanisches Lenksystem erweitern, widerspiegeln und erlauben 
am Beispiel der Zahnstangenlenkung eine systematische Einteilung der Lenksysteme (vgl. Bild 
 2-3).  
Die primäre Anforderung an die ersten hydraulischen Servolenkungen (HPS) der 50er Jahre 
war die Lenkunterstützung. Heutige Pkw haben in der Regel eine so große Masse, dass das 
Fahrzeug mit einer rein mechanischen Lenkung ohne Lenkunterstützung nicht mehr komforta-
bel bedient werden kann. Die Lenkunterstützung soll ausreichend leistungsfähig sein, um dem 
Fahrer bei lenkintensiven Fahrsituationen wie dem Parkieren physisch zu entlasten  [44]. Zudem 
soll eine hydraulische Lenkung ein gutes Lenkgefühl vermitteln, das bereits in der Entwick-
lungsphase berücksichtigt werden muss  [48]. 
Damit neben der reinen Lenkunterstützung auch Zusatzfunktionen realisiert werden können, 
kommen nicht nur bei Fahrzeugen der Mittel- und Oberklasse sondern bereits bei Kleinwagen 
adaptive Lenkungen zum Einsatz. Diese erkennen automatisch, bei welcher Fahrzeuggeschwin-
digkeit sich das Fahrzeug gerade befindet und passen die Lenkunterstützung entsprechend an. 
Bei geringen Geschwindigkeiten wird dem Fahrer nur ein geringes Lenkradmoment abverlangt, 
während die Lenkradmomente zu höheren Fahrzeuggeschwindigkeiten hin spürbar größer 
werden. Beim Parkieren bietet diese geschwindigkeitsabhängige Lenkung einerseits einen 
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hohen Komfort, andererseits wird dem Fahrer bei hohen Geschwindigkeiten eine gute Rück-
wirkung der am Rad anliegenden Kräfte gegeben. Die Rückwirkungskraft wird bei hydrauli-
schen Lenkungen im Lenkventil durch einen zusätzlichen Rückwirkkolben hydraulisch erzeugt 
und ist für den Fahrer als erhöhter Verdrehwiderstand des Lenkrads spürbar  [46]. Bei elektro-
hydraulischen Lenkungen (EHPS) wird bei hohen Geschwindigkeiten hingegen der von der 
Pumpe geförderte Volumenstrom reduziert  [47]. Dies ist möglich, weil die Pumpe im Gegen-
satz zur HPS nicht vom Verbrennungsmotor, sondern von einem Elektromotor angetrieben 
wird. Die Absenkung des Förderstroms durch Reduzierung der Motordrehzahl führt bei glei-
cher Lenkzylinderlast zu einer Verringerung der hydraulischen Unterstützung und damit zu 
größeren Lenkradmomenten für den Fahrer  [19]. Bei beiden Varianten ist zur Steuerung der 
geschwindigkeitsabhängigen Lenkunterstützung ein Geschwindigkeitssignal aus dem Bussys-
tem des Fahrzeugs erforderlich. Obwohl bei den geschwindigkeitsabhängigen Lenkungen eine 
Veränderung des Lenkradmoments möglich ist, zählen diese zu den passiven Lenksystemen, da 
ein aktiver Eingriff in die Lenkung – beispielsweise zur Kurskorrektur – nicht möglich ist. 
 
 
Bild  2-3 Systematik der Lenksysteme  [57] 
 
Ein solcher als Momentenüberlagerung bezeichneter aktiver Lenkeingriff ist mit einer Elektro-
lenkung (EPS) möglich  [22],  [27]. Durch eine entsprechende Ansteuerung eines Elektromotors, 
der sein Unterstützungsmoment in die Lenksäule, das Lenkritzel oder direkt in den Lenkzylin-
der einbringt, sind aktive Lenkeingriffe und damit Funktionen wie Einparkautomatik, Spurhal-
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teassistent oder eine Seitenwindkompensation möglich  [35]. Dem Fahrer kann je nach Dreh-
richtung des Elektromotors die Lenkaufgabe erleichtert oder erschwert werden. Eine Momen-
tenüberlagerung kann als Zusatzfunktion auch in eine hydraulische Lenkung integriert werden. 
Eine Möglichkeit wird von Rösth  [55] aufgezeigt und als „Active Pinion Concept“ bezeichnet. 
Bei diesem Konzept erhält das Lenkventil einen zusätzlichen Freiheitsgrad, indem die Ventil-
hülse relativ zu Ventilschieber und Ritzel von einem zusätzlichen Elektromotor verstellt wer-
den kann. 
Die Aktivlenkung (Active Front Steering, AFS) zählt ebenfalls zu den aktiven Lenksystemen. 
Bei einem solchen Lenksystem kann die Zuordnung von Lenkrad- und Radwinkel mithilfe 
eines in die Lenksäule integrierten Stellmotors mit Planetengetriebe variiert werden. Die AFS 
reduziert den Lenkwinkelbedarf beim Parkieren und erhöht dadurch den Lenkkomfort  [23]. Bei 
einer Hochgeschwindigkeitsfahrt wird vom Fahrer hingegen mehr Lenkwinkelaufwand ver-
langt, wodurch sich das Handling des Fahrzeugs verbessert  [29]. Eine weitere hydraulische 
Lenkung mit Winkelüberlagerung, die auf einem ähnlichen Prinzip wie die AFS beruht, ist die 
von Audi im A4 (Modelljahr 2007) verbaute Dynamiklenkung  [8],  [51]. 
Die aktiven Lenksysteme mit einer Momenten- oder Winkelüberlagerung erlauben zu den oben 
genannten Komfortfunktionen auch fahrdynamische Eingriffe zur Gierratenregelung und tragen 
zur Stabilisierung des Fahrzeugs in kritischen Fahrsituationen bei. Ähnlich wie bei der Ent-
wicklung von Bremsassistenzsystemen (Antiblockiersystem ABS, elektronisches Stabilitäts-
programm ESP) werden die aktiven Lenksysteme zukünftig an Bedeutung gewinnen  [16]. 
Zu den Lenkungen, die bereits bauartbedingt die Funktionalitäten von Winkel- und Momen-
tenüberlagerung besitzen, zählen die vollunterstützten Lenkungen mobiler Arbeitsmaschinen 
 [10],  [18]. Da bei diesen Lenkungen die Leistung aufgrund der fehlenden mechanischen Ver-
bindung zwischen Lenkrad und Lenkzylinder nur rein hydraulisch oder elektrisch übertragen 
werden kann, spricht man von Steer-by-Wire (SbW) Lenkungen  [19],  [24]. SbW Lenkungen 
sind vom Gesetzgeber bisher nur bei Fahrzeugen erlaubt, deren bauartbedingte Höchstge-
schwindigkeit 60 km/h nicht überschreitet  [31]. Daher kommen vollunterstützende Lenksyste-
me in Pkw nicht zum Einsatz. Aus sicherheitstechnischen Gründen muss nach wie vor eine 
mechanische Verbindung zwischen Lenkrad und Lenkzylinder bestehen. Trotz der gesetzlichen 
Beschränkungen gibt es bereits Entwicklungen für SbW Lenkungen für Pkw  [12],  [40],  [41]. 
Eine umweltpolitische Forderung an heutige Lenksysteme ist ein möglichst geringer Kraftstoff-
bedarfsanteil, um mit dem Gesamtfahrzeug strenge, internationale Abgasnormen erfüllen zu 
können  [22]. Der immer größer werdende Funktionsumfang einer Lenkung widerspricht jedoch 
dieser Forderung. Treten an einer Lenkung ungewollte Nebeneffekte wie Geräuschphänomene 
auf, bleibt für Lösungsansätze mit zusätzlicher Leistungsaufnahme kaum Spielraum übrig. 
2.1 Open Center Systeme 
Als Klassiker unter den Servolenkungen ist die hydraulische Servolenkung (HPS) zu nennen, 
die sich durch Robustheit, kompakte Bauweise, geringes Gewicht und Funktionssicherheit 
auszeichnet. Die hydraulische Lenkunterstützung bewirkt für den Fahrer im Vergleich zur rein 
mechanischen Lenkung ein verbessertes Fahrgefühl, weil geringere Lenkradmomente aufge-
bracht werden müssen. Die hydraulische Lenkung kann direkter übersetzt werden, was sich 
durch eine verringerte Anzahl an Lenkradumdrehungen von Anschlag zu Anschlag äußert. Das 
Funktionsprinzip einer hydraulisch unterstützten Zahnstangenlenkung ist in Bild  2-4 darge-
stellt.  
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Bild  2-4: Funktionsprinzip der hydraulisch unterstützten Zahnstangenlenkung 
  (Quelle: TRW) 
Der rein mechanischen Zahnstangenlenkung entsprechend, wird die Drehbewegung des Lenk-
rads auch hier über das Ritzel in eine translatorische Bewegung der Zahnstange übersetzt. In die 
Zahnstange ist ein Kolben integriert, der zur Führung dient und zusammen mit dem Gehäuse 
zwei Zylinderkammern bildet. Die hydraulische Unterstützung dieses mechanischen Systems 
erfolgt durch eine Konstantpumpe (meist eine Flügelzellen- oder Zahnradpumpe), die über 
einen Riementrieb vom Verbrennungsmotor angetrieben wird und Öl (ATF oder Pentosin) aus 
einem Reservoir (Tank) ansaugt. Der von der Pumpe geförderte Volumenstrom fließt in einem 
Kreislauf und gelangt über ein Stromregelventil und die Druckleitung zum Lenkventil, das in 
Mittelstellung offen (Open Center, O.C.) ist und die beiden Zylinderkammern miteinander 
verbindet. Über die Rücklaufleitung gelangt das Öl – zumeist über einen Ölkühler und ein 
Filterelement geführt– wieder in den Tank und der hydraulische Kreislauf wird geschlossen. 
Das als Drehschieber ausgeführte Lenkventil hat die Aufgabe, den von der Pumpe geförderten 
Volumenstrom zu verteilen und befindet sich zwischen Ritzel und Lenksäule. Es besteht aus 
einer Ventileingangswelle und einer Ventilhülse, die über eine als Drehstab ausgeführte Dreh-
feder miteinander gekoppelt sind. Bei einer Drehbewegung des Lenkrads kommt es aufgrund 
der Drehfeder zu einem Differenzwinkel zwischen Ventileingangswelle und Ventilhülse. Durch 
den Differenzwinkel werden die Ventilsteuerkanten derart verstellt, dass das aus der Drucklei-
tung strömende Öl nur noch mit einer Zylinderkammer verbunden wird, während das Öl aus der 
anderen Zylinderkammer über die Rücklaufleitung in den Tank gelangt. 
Die nun am Kolben anliegende Druckdifferenz verursacht eine Bewegung der Zahnstange, die 
sich über das Ritzel in eine Drehbewegung der Ventilhülse überträgt. Durch die Drehbewegung 
der Ventilhülse wird der Differenzwinkel zwischen Ventileingangswelle und Ventilhülse 
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wieder aufgehoben und die Ventilsteuerkanten werden wieder in die offene Mittelstellung 
gebracht. Zur Druckabsicherung besitzt das hydraulische Lenksystem ein Druckbegrenzungs-
ventil (DBV), um die Pumpe und den Lenkzylinder vor Überlast zu schützen. 
An einige Komponenten der hydraulisch unterstützten Lenkung werden besondere Anforderun-
gen gestellt, die im Folgenden gesondert beschrieben werden. Zu diesen Komponenten zählen 
vor allem das Lenkventil, der Lenkzylinder, das Stromregelventil und die übertragenden Lei-
tungen. Zur Funktionsbeschreibung weiterer Komponenten wie Pumpen oder das Drucküber-
tragungsmedium sei auf  [14],  [25],  [37],  [38],  [42] verwiesen. 
2.1.1 Funktion und Aufbau des Lenkventils 
Die Aufgabe des Drehschieberventils ist die Steuerung des Volumenstroms bzw. der Durch-
flussrichtung des Druckübertragungsmediums im Lenksystem. Aufgrund seiner vier Anschlüsse 
und drei Stellpositionen wird es als 4/3 Wege-Proportionalventil mit offener Mittelstellung 
bezeichnet. Der einfache Aufbau, die platzsparende Bauweise und die kostengünstige Herstel-
lung sind wesentliche Gründe für den Einsatz des Drehschieberventils in fast allen hydraulisch 
unterstützten Lenksystemen. In Bild  2-5 werden die Einzelteile eines typischen Lenkventils 
dargestellt.  
 
 
Bild  2-5: Aufbau eines Drehschieberventils 
  (Quelle: TRW) 
 
Der Drehstab ist verdrehfest im Ritzelschaft eingepresst. Die Steuerhülse ist in einen im 
Schnittbild nicht dargestellten Mitnehmerstift oberhalb der Ritzeldichtung im Ritzel einge-
hängt. Diese formschlüssige Verbindung überträgt eine Drehbewegung des Ritzels auf die 
Steuerhülse. Die mit Steuernuten versehene Eingangswelle (Drehschieber) wird zwischen 
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Steuerhülse und Drehstab so eingesteckt, dass ein gabelförmiger Stutzen am Ende der Ein-
gangswelle in eine nutförmige Aussparung des Ritzelschafts eingreift. Das Ventilgehäuse, das 
die hydraulischen Anschlüsse (Vorlauf, Rücklauf und Kolbenkammern) sowie das Eingangs-
wellenlager und den Radialwellendichtring enthält, ist mit dem am Ritzelgehäuse verschraubt. 
Die Steuernuten der als Drehschieber ausgeführten Eingangswelle müssen exakt auf die hydrau-
lische Mittellage ausgerichtet und in dieser Position mit dem Drehstab verbohrt und verstiftet 
werden.  
Wird nun vom Fahrer eine Drehbewegung gegen den Uhrzeigersinn auf die Eingangswelle 
übertragen, so verdreht sich diese gegen den Torsionswiderstand des Drehstabs um wenige 
Grad relativ zu der im Ritzelschaft eingehängten Steuerhülse. Dadurch werden die Strömungs-
querschnitte zwischen den mit der Druckleitung in Verbindung stehenden Steuernuten der 
Eingangswelle und den mit der Kolbenkammer A in Verbindung stehenden Nuten der Steuer-
hülse vergrößert, während die Strömungsquerschnitte zwischen den Drucknuten der Eingangs-
welle und den Nuten in der Steuerhülse der Kolbenkammer B verkleinert werden (vgl. Bild 
 2-6). Analog dazu werden die Strömungsquerschnitte zwischen den Tanknuten der Eingangs-
welle und den Kammernuten B der Steuerhülse vergrößert, während die Strömungsquerschnitte 
zwischen den Tanknuten der Eingangswelle und den Kammernuten A der Steuerhülse verklei-
nert werden. Die größt möglichen Strömungsquerschnitte werden bei maximaler Auslenkung 
der Ventileingangswelle erreicht. Dies ist der Fall, wenn der gabelförmige Stutzen am Ende der 
Eingangswelle in Umfangsrichtung an die nutförmige Aussparung des Ritzelschafts anstößt und 
keine Zunahme des relativen Verdrehwinkels mehr zulässt.  
Die Kanten der Drehschiebernuten erhalten zur Erzielung individueller Öffnungskennlinien 
spezielle Konturen. Da die Öffnungskennlinien maßgeblich das Lenkgefühl bestimmen, werden 
von den Automobilherstellern unterschiedliche firmentypische Strategien – für ein sportliches 
bis hin zu einem komfortbetonten Lenkgefühl – verfolgt  [62]. 
 
 
Bild  2-6: Schnitt durch die Steuernuten des O.C. Lenkventils 
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2.1.2 Lenkbegrenzung des Lenkzylinders 
Ein Kraftfahrzeug besitzt eine gute Wendigkeit, wenn durch einen kleinen Lenkradeinschlag 
ein großer Radeinschlag erreicht werden kann. Der maximale Radeinschlag ist nicht unbe-
grenzt, sondern hängt von der Vorderachskinematik des Fahrzeugs ab. In modernen Kraftfahr-
zeugen werden verschiedene Lenkbegrenzungen eingesetzt, um dem Fahrer das Erreichen der 
Endlage mitzuteilen. Eine einfache und kostengünstige Lenkwinkelbegrenzung ist das mecha-
nische Anschlagen des Arbeitskolbens im Zylinder. Ungewollte Geräusche können durch das 
Einsetzen von weichen Anschlagringen aus Kunststoff reduziert werden. 
Bei hydraulischen Lenkungen empfiehlt sich zusätzlich die Integration einer hydraulischen 
Lenkbegrenzung, die kurz vor Erreichen der mechanischen Endlage des Kolbens den Öldruck 
und damit die unterstützende Kraft reduziert. In Bild  2-7 ist dies am Beispiel einer Zahnstan-
genlenkung mit Außenabgriff dargestellt. 
Bewegt sich der Kolben beim Einlenken in Fahrtrichtung gesehen nach rechts in Richtung 
Endlage, werden die im Zylindermantel eingelassenen Nuten überfahren und es kommt zu 
einem Überströmen des Öls von der linken in die rechte Zylinderkammer. Durch die Druckan-
gleichung zwischen den beiden Zylinderkammern wird die Lenkunterstützung reduziert. Der 
Fahrer spürt dies durch stark erhöhte Lenkkräfte. Die hydraulische Endanschlagsdämpfung 
entlastet das Lenkgestänge und schützt das hydraulische System vor thermischer Überlastung. 
Die Druckabsicherung des System übernimmt ein DBV. Die Reduktion der Lenkunterstützung 
in der Endlage kann bei bestimmten Vorderachsgeometrien zu stark erhöhten Lenkkräften beim 
Zurücklenken in die Mittellage führen. Sind die durch die Vorderachsgeometrie hervorgerufe-
nen Rückstellkräfte zu gering, um die Lenkung selbständig aus der Endlage zu bewegen, muss 
die gesamte Kraft vom Fahrer aufgebracht werden. In diesem Fall sollte auf eine hydraulische 
Lenkbegrenzung verzichtet werden  [63]. 
 
 
Bild  2-7: Hydraulische Lenkbegrenzung  [63] 
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2.1.3 Stromregelventil zur Förderstromregelung 
Die Servolenkung muss insbesondere den Anforderungen hinsichtlich Lenkkraftunterstützung 
und Komfort beim Parkieren genügen. Beim Parkieren werden bei langsam oder nicht beweg-
tem Fahrzeug und niedriger Drehzahl des Verbrennungsmotors (VKM) schnelle Lenkzylinder-
hübe bei hohen Lastdrücken vollführt. Daher richtet sich die Auslegung des Verdrängungsvo-
lumens der Pumpe nach dem Lenkvolumenstrom, der für ein komfortables Lenken beim Parkie-
ren erforderlich ist. Bei modernen Kraftfahrzeugen liegt die maximale Lenkgeschwindigkeit bei 
über 1000 °/s  [3]. Die Pumpe eines Oberklassefahrzeugs, wie eines 5er BMW (Modellreihe 
E60), liefert bereits bei Leerlaufdrehzahl des Verbrennungsmotors einen Volumenstrom von 
etwa 12 l/min. Bei mittlerer und hoher Motordrehzahl, beispielsweise bei Autobahnfahrten, 
würde dementsprechend ein sehr viel höherer Volumenstrom durch das System geleitet. Um 
dies zu verhindern, werden die Systemvolumenströme durch den Einsatz von 3-Wege-
Stromregelventilen reduziert. Die Systeme werden heutzutage so ausgelegt, dass der Systemvo-
lumenstrom bereits ab Leerlaufdrehzahl etwa konstant ist (vgl. Bild  2-8).  
 
 
Bild  2-8: 3-Wege-Stromregelventil und vereinfachte Kennlinie  [63] 
 
Um die Leistungsaufnahme bei Geradeausfahrt und somit den Kraftstoffbedarfsanteil der 
Servolenkung zusätzlich zu reduzieren ist es zweckmäßig, die Kennlinie des Volumenstromre-
gelventils abhängig von der Fahrsituation zu verändern. Dies geschieht in einer von Bootz  [4] 
vorgestellten Entwicklung mittels einer elektronisch verstellbaren Messblende (vgl. Bild  2-9). 
Wird die verstellbare Messblende nicht bestromt, arbeitet das System als konventioneller 3-
Wege-Stromregler, allerdings mit einem geringeren Regelvolumenstrom. Durch das Öffnen der 
Messblende beim Parkieren verringert sich der Druckabfall an dieser und die Druckwaage wird 
aufgrund der anliegenden Drücke ebenfalls verschlossen. Dem Verbraucher wird dadurch ein 
erhöhter Volumenstrom zur Verfügung gestellt. Durch die Verstellung der Messblende lässt 
sich der Systemvolumenstrom im Stand-by-Betrieb und bei der Autobahnfahrt auf bis zu 20% 
des maximalen Regelvolumenstroms herabsetzen. Die Leistungsaufnahme der Pumpe kann 
nach  [4] somit auf 45% des Wertes einer konventionellen Pumpe reduziert werden. Die Ver-
stellung der Messblende wird auf elektronischem Wege in Abhängigkeit verschiedener Zu-
standssignale durchgeführt. Als Zustandssignale sind in Bild  2-9 der Lenkwinkel , die Lenkge-
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schwindigkeit 
.
 und die Fahrzeuggeschwindigkeit v dargestellt. Ein Nachteil des beschriebenen 
Systems ist die Tatsache, dass die Pumpe intern den gleichen Volumenstrom fördert wie bei 
einem konventionellen System. 
 
 
Bild  2-9: 3-Wege-Stromregelventil mit elektronisch verstellbarer Messblende  [4] 
 
2.1.4 Hochdruck Dehnschläuche im Lenkungszulauf 
Der als Dehnschlauch ausgeführten Druckleitung zwischen Pumpe und Lenkventil kommt im 
Hinblick auf die akustische Feinabstimmung eines Lenksystems eine besondere Bedeutung zu. 
Zum einen dient der Dehnschlauch zur Entkopplung von mechanischen Schwingungen zwi-
schen der am Motorengehäuse montierten Pumpe und dem mit dem Fahrwerk verbundenen 
Lenkgetriebe  [9]. Zum anderen soll der Dehnschlauch die durch die diskontinuierliche Ar-
beitsweise der hydrostatischen Pumpe verursachten Druck- und Volumenstrompulsationen 
mindern. Diese lassen sich nach  [42] einteilen in die kinematische, kompressionsbedingte, 
kinetische und leckagebedingte Pulsation.  
Dehnschläuche zählen zu den passiven Sekundärmaßnahmen zur Pulsationsminderung und 
wirken als Mischtypen von Absorptions- und Reflexionsdämpfern  [20]. Zur Geräuschminde-
rung wird einerseits die Schallenergie durch Reibung – entweder im Medium selbst oder im 
Schlauchmaterial – in Wärmeenergie umgewandelt, andererseits wird die Schallwelle durch 
Interferenz mit ihrer Reflexion ausgelöscht. Die Auslöschung durch Interferenz geschieht meist 
mittels so genannter Tuner. Diese Einbauten bilden zusammen mit dem Schlauch Resonatoren 
und verursachen einen zusätzlichen Druckverlust von bis zu 5 bar  [60]. Ein aufgeschnittener 
Dehnschlauch der Firma Conti Tech mit Tuner und radialen Bohrungen zur Resonatorkammer 
ist in Bild  2-10 dargestellt. 
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Bild  2-10: Aufgeschnittener Dehnschlauch mit Tuner 
 
Im Hinblick auf die Dämpfungsfunktion muss der Dehnschlauch sehr weich ausgeführt werden. 
Heutzutage werden daher Dehnschläuche eingesetzt die eine Volumenzunahme von bis zu 
30 % ermöglichen. Allerdings nimmt dadurch die Steifigkeit des hydraulischen Systems deut-
lich ab. Folglich bedarf es beim schnellen Einlenken, d.h. beim plötzlichen Auslenken des 
Lenkventils, einer längeren Zeitspanne, bis der erforderliche Unterstützungsdruck im Lenkzy-
linder aufgebaut wird. Die Folge des zu langsamen Druckaufbaus ist schließlich eine Verände-
rung des Lenkgefühls, die als "Verhärtung" des Lenkrads erscheint. 
Eine Beschreibung sowie die messtechnische Erfassung des dynamischen Übertragungsverhal-
tens von Dehnschläuchen ist wünschenswert. Die messtechnische Erfassung stellt allerdings 
eine besondere Herausforderung dar, denn bei der Bestimmung des dynamischen Übertra-
gungsverhaltens sind sowohl die dynamischen Drücke als auch die dynamischen Volumenströ-
me im System zu berücksichtigen. Der dynamische Volumenstrom lässt sich jedoch nur äußerst 
schwer rückwirkungsfrei messen. Kojima und Edge stellen in  [11] einen Prüfstandsaufbau vor, 
bei dem die dynamischen Volumenströme am Ein- und Ausgang eines hydraulischen Vierpols 
aus jeweils zwei dynamischen Drucksignalen berechnet werden. Zwischen den Drucksensoren 
befindet sich eine bekannte Übertragungsstrecke. Die Methode wurde von Müller  [39] weiter-
entwickelt.  
Die Fülle von Arbeiten, welche sich mit dem Übertragungsverhalten von Schläuchen befassen, 
spiegelt den Wert, aber auch die Schwierigkeit dieser Aufgabe wider  [2],  [7]. In Bezug auf das 
Übertragungsverhalten sind das Geflechtmaterial, der Flechtwinkel und die Anzahl der Ge-
flechtlagen wichtige Einflussgrößen  [56]. 
2.1.5 Niederdruckschläuche im Lenkungsrücklauf 
Der Rücklaufleitung eines Lenksystems kommt ebenfalls eine hohe Bedeutung zu. Im Hinblick 
auf die akustische Feinabstimmung dient die Rücklaufleitung zum einen der Entkopplung von 
mechanischen Schwingungen zwischen dem mit dem Fahrwerk verbundenen Lenkgetriebe und 
dem im Motorraum befestigten Ölkühler. Zum anderen werden in die Rücklaufleitung gerne 
Maßnahmen zur Schwingungsdämpfung des Hydraulikkreislaufs integriert. Eine Schwingung 
des hydraulischen Ölkreislaufs kann durch Fahrbahnanregungen über die Spurstangen auf den 
Lenkzylinder verursacht werden. Die heute üblichen Maßnahmen zur Veränderung der 
Schwingfrequenz des Hydraulikkreislaufs sind die Integration von Strömungswiderständen 
(Blenden) in die Rücklaufleitung oder die Änderung der Strömungsquerschnitte in den Über-
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gängen zwischen Stahl- und Schlauchanteilen. Beide Maßnahmen verursachen jedoch einen 
zusätzlichen Druckverlust im Lenksystem und wirken sich auf das Lenkgefühl aus. Ein typi-
scher Aufbau der Rücklaufleitung mit einer in den Schlauch eingesteckten Blende und einem 
Querschnittssprung ist in Bild  2-11 dargestellt. Die Blende wird über eine Schelle von außen 
im Schlauch geklemmt. 
 
 
Bild  2-11: Aufbau der Rücklaufleitung einer hydraulischen Servolenkung 
  (Quelle: BMW) 
2.2 Open Center Systeme mit aktiven Eingriffsmöglichkeiten 
In modernen Kraftfahrzeugen werden in die hydraulischen Lenkungen immer mehr Sonder-
funktionen integriert, um neben dem Fahrtkomfort auch die Sicherheit während des Fahrens zu 
erhöhen. Der Grund dafür ist ein Zielkonflikt. Eine Lenkung mit einem geringen Lenkwinkel-
bedarf und einer konstant hohen Kraftunterstützung führt beim Parkieren zwar einerseits zu 
einem angenehmen Lenkkomfort, aber andererseits auch zu einer nervösen und empfindlichen 
Lenkung während einer Hochgeschwindigkeitsfahrt. Diese Erkenntnis hat zu technischen 
Entwicklungen geführt, die die Lenkunterstützung in modernen Kraftfahrzeugen geschwindig-
keitsabhängig steuern. Aktive Lenksysteme nach dem Winkel- und Momentüberlagerungsprin-
zip gehören zum Stand der Technik und tragen erheblich zur Auflösung dieses Zielkonflikts 
bei. Aktive Lenksysteme reduzieren den Lenkwinkelbedarf beim Parkieren erheblich, während 
vom Fahrer bei hohen Geschwindigkeiten mehr Lenkwinkelaufwand verlangt wird, was sich 
positiv auf die Fahrsicherheit auswirkt. Gleichzeitig kann mithilfe der aktiven Lenkung in das 
Lenkverhalten des Fahrers eingegriffen werden, um fehlerhafte Reaktionen des Fahrzeugführers 
in kritischen Fahrsituationen zu korrigieren. Durch die Kommunikation aktiver Lenksysteme 
mit anderen Sicherheitssystemen, beispielsweise dem ESP, sind fahrdynamische Eingriffe zur 
Gierratenregelung möglich, die erheblich zur stabilen Fahrzeugführung beitragen  [16]. 
Durchflussrichtung 
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2.2.1 Winkelüberlagerung 
Der einleitend erwähnte Zielkonflikt konventioneller hydraulischer Lenksysteme kann neben 
der geschwindigkeitsabhängig gesteuerten Lenkunterstützung auch durch ein aktives Lenksys-
tem gelöst werden, indem zur Lenkwinkelvorgabe des Fahrers ein zusätzlicher Winkel hinzu-
addiert oder ein entsprechender Winkelanteil subtrahiert wird. Der Radwinkel an der Vorder-
achse kann dadurch gegenüber dem vom Fahrer vorgegeben Lenkradwinkel verändert werden. 
Der Aufbau eines solchen aktiven Lenksystems ist am Beispiel der Aktivlenkung in Bild  2-12 
dargestellt. 
 
 
 
Bild  2-12: Aktivlenkung (AFS) mit Winkelüberlagerung 
  (Quelle: BMW) 
 
Der Unterschied zu konventionellen Lenksystemen besteht aus einem Überlagerungsgetriebe, 
das zwischen Lenkrad und Lenkgetriebe integriert wird. Die Kraft wird vom Lenkrad über das 
Drehschieberventil und durch das Überlagerungsgetriebe mit einem Planetensatz über die 
Zahnstange und die Spurstangen auf die Vorderräder übertragen. Der Steg des Überlagerungs-
getriebes weist eine Außenverzahnung auf und kann über eine Schneckenradstufe von einem 
elektrischen Stellmotor verdreht werden. Dadurch können der Lenkvorgabe des Fahrers belie-
bige Stellwinkel überlagert werden. Trotz des Überlagerungsgetriebes bleibt der mechanische 
Durchgriff des Fahrers auf die gelenkten Vorderräder bei der Aktivlenkung stets erhalten. Das 
ist der wesentliche Unterschied zu Steer-by-Wire Systemen. Die Funktionsweise des Überlage-
rungsgetriebes zeigt Bild  2-13. 
Wenn der Stellmotor und damit der Schneckentrieb stillstehen, wird der Lenkwinkel vom 
Lenkrad über das antriebsseitige Sonnenrad und den Planetensatz auf das abtriebsseitige Son-
nenrad mit konstanter Übersetzung übertragen. Dies entspricht dem normalen Durchgriff des 
Fahrers auf die gelenkten Vorderräder. Stehen das Lenkrad und damit die antriebsseitige Sonne 
fest, so können die Vorderräder über den Schneckentrieb und den Planetensatz, der sich dann 
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an der dem Lenkrad zugewandten Sonne abstützt, sowie über die abtriebsseitige Sonne beliebig 
eingeschlagen werden. Im Allgemeinen drehen sich sowohl die antriebsseitige Sonne als auch 
der Stellmotor und damit über den Schneckentrieb der Steg. Die Folge ist eine Überlagerung 
der Stellwinkel von Fahrer und Stellmotor.  
 
 
Bild  2-13: Überlagerungsgetriebe 
  (Quelle: BMW) 
 
Die dargestellte Aktivlenkung erlaubt eine Vielzahl von Funktionen. Bei niedrigen Fahrzeugge-
schwindigkeiten, insbesondere beim Parkieren, wird dem vom Fahrer vorgegebenen Lenkrad-
winkel ein lenkwinkelproportionaler Anteil derart hinzuaddiert, dass eine Vergrößerung des 
Radeinschlags erfolgt. Der Lenkaufwand wird reduziert und die Lenkung wirkt sehr direkt und 
komfortabel. Bei hohen Geschwindigkeiten wird ein entsprechender Winkelanteil subtrahiert. 
Das Resultat ist eine Verringerung des Radeinschlags im Hochgeschwindigkeitsbereich, wo-
durch sich ein indirektes Lenkverhalten und ein gute Rückmeldung der Lenkung ergeben (vgl. 
Bild  2-14).  
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Bild  2-14: Lenkaufwand über der Fahrzeuggeschwindigkeit 
  (Quelle: BMW) 
 
Der fahrerlose Betrieb mit automatischer Querführung ist mit der Aktivlenkung nicht möglich, 
weil der Stellmotor nur dann eine Lenkbewegung der Vorderräder ausüben kann, wenn sich das 
von ihm aufgebrachte Moment an der antriebsseitigen Sonne und damit am vom Fahrer festge-
haltenen Lenkrad abstützen kann. Neben den Komfort- und Handlingvorteilen der Aktivlen-
kung kann das Fahrzeug in kritischen Situationen durch die Veränderung des vom Fahrer 
vorgegebenen Lenkwinkels gezielt stabilisiert und eine gewünschte Fahrzeugreaktion hervorge-
rufen werden. Ein solcher stabilisierender Lenkeingriff wird aus den im Fahrzeugdatenbus zur 
Verfügung stehenden Fahrzeugbewegungsgrößen, wie Gierrate und Querbeschleunigung 
berechnet. Im Vergleich zur bekannten Fahrstabilisierung über die Radschlupfregelung weist 
die Fahrstabilisierung über den Lenkeingriff an der Vorderachse einige Vorteile auf. Der 
Lenkeingriff ist für den Fahrer weniger bemerkbar als der auch akustisch deutlich wahrnehmba-
re Bremseingriff. Zudem ist der Lenkeingriff schneller als ein radindividueller Bremseingriff, 
der eine gewisse Schwellzeit zum Druckaufbau benötigt. Damit ergeben sich insbesondere bei 
höheren Geschwindigkeiten Vorteile für den Lenkeingriff. Allerdings ist der Bremseneingriff 
dem Lenkeingriff in der Stabilisierungsleistung bei glatter Fahrbahn überlegen. Im Vergleich 
zum alleinigen Bremseingriff kann mit der Kombination beider Systeme eine Reduzierung der 
den Komfort beeinträchtigenden Bremseingriffe erzielt werden. Bei manchen Fahrmanövern 
kann überdies eine höhere Durchfahrtsgeschwindigkeit erzielt werden, weil durch den stabili-
sierenden Lenkeingriff weniger Fahrgeschwindigkeit abgebaut werden muss. Die Überlagerung 
der Stellwinkel des Fahrers und des Stellmotors kann – wenn beide Stellbewegungen gleichge-
richtet sind – in bestimmten Fahrsituationen zu einer Stellanforderung mit deutlich höheren 
Zahnstangenverschiebegeschwindigkeiten als bei konventionellen Lenkungen führen. Diese 
Situationen erfordern dementsprechend auch einen höheren Ölvolumenstrom, um die erhöhten 
Stellgeschwindigkeiten mit hydraulischer Unterstützung realisieren zu können. Der höhere 
Ölvolumenstrom wird von einer Flügelzellen-Lenkhilfepumpe mit variablem druckseitigem 
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Volumenstromregler zur Verfügung gestellt  [29]. Die Volumenstromregelung wurde bereits in 
Kapitel  2.1.3 beschrieben. 
2.2.2 Momentenüberlagerung 
Um die Funktionalität einer hydraulischen Lenkung im Hinblick auf automatisches Einparken 
und Spurhaltefunktionen zu erweitern, muss eine Momentenüberlagerung ermöglicht werden. 
Dieser zusätzliche Freiheitsgrad des Lenksystems kann beispielsweise im Lenkventil einge-
bracht werden. In einer herkömmlichen Hydrauliklenkung steht die Auslenkung des Lenkven-
tils – und damit die einsetzende Lenkunterstützung – in direktem Zusammenhang zu dem am 
Lenkrad aufgebrachten Lenkmoment. Ritzelwelle und Ventilhülse sind bei der herkömmlichen 
hydraulischen Servolenkung fest miteinander verbunden. Damit der gewünschte Freiheitsgrad 
entsteht, wird von Rösth eine zusätzliche Betätigung des Lenkventils vorgesehen. Diese zweite 
Möglichkeit zur Ventilauslenkung wird zwischen Ventilhülse und Ritzelwelle realisiert und 
mithilfe eines Elektromotors gesteuert (vgl. Bild  2-15).  
 
 
Bild  2-15: Lenkventil mit Momentüberlagerung  [55] 
 
Die Drehbewegung des Gleichstrommotors wird durch ein in Bild  2-16 dargestelltes Exzenter-
getriebe in eine Axialbewegung der Ventilhülse überführt. Diese Axialbewegung wird mithilfe 
einer schrägen Nut in der Ventilhülse und eines Stifts in der Ritzelwelle zurück in eine Dreh-
bewegung gewandelt. Durch diese Maßnahme kann die Lenkunterstützung unabhängig vom 
Fahrer durch die erzwungene Verdrehung der Ventilhülse gegen den Drehschieber aktiviert 
werden. Wird der Gleichstrommotor hingegen nicht angesteuert, kann es zu keiner Relativbe-
wegung zwischen Ventilhülse und Ritzelwelle kommen und das Lenkventil verhält sich wie das 
einer herkömmlichen Servolenkung  [54]. 
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Bild  2-16: Detailansicht des Lenkventils mit Momentenüberlagerung  [55] 
 
Durch die Möglichkeit, den Winkel zwischen Ventilhülse und Drehschieber mithilfe des 
Gleichstrommotors zu verändern, kann die Höhe der hydraulischen Lenkunterstützung dosiert 
werden. Wird die Ventilhülse gegensinnig zur Lenkraddrehung des Fahrers verdreht, vergrößert 
sich die hydraulische Lenkunterstützung. Wird die Ventilhülse hingegen gleichsinnig verdreht, 
nimmt die Unterstützung ab. Durch den zusätzlichen Freiheitsgrad kann sogar in einigen 
Lenkmomentbereichen eine negative Lenkunterstützung erfolgen (vgl. Bild  2-17). Aufgrund 
der Leistungsbeschränkung des Gleichstrommotors einerseits und des maximal möglichen 
Differenzwinkels zwischen Ventilhülse und Ritzelwelle von ± 2° andererseits, unterliegt der 
aktive Lenkomenteneingriff gewissen Grenzen.  
 
 
Bild  2-17: Momentenverstärkung durch Lenkraddrehung  [55] 
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3 Geräuschphänomene in hydraulischen Lenksystemen 
Die in hydraulischen Lenksystemen bekannten Geräuschphänomene lassen sich in zwei Grup-
pen einteilen. Zur ersten Gruppe gehören diejenigen, die losgelöst vom Gesamtfahrzeug prin-
zipbedingt auch im Lenksystem alleine hervorgerufen werden können. Dazu zählen zum einen 
die Pumpenpulsation, die durch den ungleichförmigen Fördervorgang der Pumpe verursacht 
wird und zum anderen Strömungsgeräusche am Lenkventil, die auf die vom Hersteller gewählte 
Steuerkantengeometrie, Strahlführung und das Fertigungsverfahren zurück zu führen sind. Der 
zweiten Gruppe lassen sich alle Geräuschphänomene zuordnen, die nur dann auftreten, wenn 
bestimmte fahrdynamische Zustände vorherrschen und die Ursache der Geräuschentstehung aus 
dem Zusammenspiel von Gesamtfahrzeug und Lenksystem herrührt. Zu nennen sind hier 
einerseits Stöße, die über die Spurstangen auf den Lenkzylinder und damit auf das hydraulische 
System wirken und andererseits ungedämpfte Schwingungen des Lenkzylinders beim Lenken 
im Stand auf ungünstigen Fahrbahnbelägen. Im Folgenden werden die genannten Geräuschphä-
nomene näher beschrieben. 
3.1 Pumpenpulsation 
Der Hauptverursacher von Pulsationen im hydraulischen Lenksystem ist die hydrostatische 
Verdrängereinheit. Typische Bauformen, die in Lenksystemen eingesetzt werden sind die 
Außenzahnradpumpe und die Flügelzellenpumpe. Die Pumpenpulsation resultiert aus der 
diskontinuierlichen Arbeitsweise vieler hydrostatischer Pumpen. Sie lassen sich nach Entste-
hungsmechanismen unterteilen in: 
 
1. Kinematische Pulsation 
Dies sind die durch die geometrischen Gegebenheiten in der Verdrängereinheit beding-
ten Volumenstrompulsationen, da die Verdränger über dem Drehwinkel diskontinuier-
lich arbeiten  [42]. 
 
2. Kompressionsbedingte Pulsation 
Die kompressionsbedingte Pulsation entsteht aus der Kompressionsarbeit des im 
Verdrängerraum eingeschlossenen Ölvolumens beim Übergang vom Niederdruck- zum 
Hochdruckraum und umgekehrt. 
 
3. Kinetische Pulsation 
In ventilgesteuerten Verdrängereinheiten fällt die kompressionsbedingte Pulsation weit-
gehend weg, da die Verdrängerräume druckgesteuert geschaltet werden. Jedoch kommt 
es zwischen den mechanischen Komponenten der Ventile und der Ölsäule in Verbin-
dungskanälen zu Schwingungseffekten, die ihrerseits zu Pulsationen führen  [69]. 
 
4. Leckagebedingte Pulsation 
Ändert sich der Lastdruck einer Pumpe über der Winkelposition der Welle, so führt dies 
zu einem veränderlichen inneren Leckagevolumenstrom, der vom Fördervolumenstrom 
subtrahiert wird.  
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Ein schwankender Pumpenvolumenstrom verursacht in Abhängigkeit vom angeschlossenen 
hydraulischen System zu dynamischen Druckpulsationen, die Geräusche verursachen. 
Stand der Technik bei der Dämpfung der Pulsationen von Servolenkungspumpen ist der Einsatz 
von Dehnschläuchen (siehe Kapitel  2.1.4). Durch deren hohe Volumenzunahme, die zur Dämp-
fung von tiefen Frequenzen benötigt wird, verlängert sich die Druckaufbauzeit im System, 
wodurch das Lenkgefühl durch ein „Verhärten“ negativ beeinflusst wird.  
Zur Auflösung dieses Zielkonflikts beschreiben Esser und Goenechea zwei verschiedene 
sekundäre Pulsationsminderungsmaßnahmen (PMM). Der von Esser  [1],  [13] eingesetzte 
adaptive Absorptionsdämpfer beinhaltet einen Gasspeicher, der gegenüber Änderungen des 
Systemdruckes steif ist, da der Druck des Gasspeichers über eine Blende an den Systemdruck 
angepasst wird (vgl. Bild  3-1). Der adaptive Dämpfer wirkt als breitbandiger Dämpfer, der 
schnelle Druckwechsel im System zulässt und einem „Verhärten“ des Lenkrads entgegen wirkt. 
 
 
Bild  3-1: Adaptiver Pulsationsdämpfer  [13] 
 
Im Gegensatz dazu wird von Goenechea mit dem Rotopuls eine aktive PMM vorgestellt  [20], 
 [21]. Der Rotopuls ist ein Pulsationsgenerator, der das Gegenschallprinzip nutzt. Im Betrieb 
wird eine zur Pumpenpulsation frequenzgleiche und synchrone Sinusschwingung erzeugt, die in 
Amplitude und Phase verändert werden kann. Die frequenzgleiche, sinusförmige Pulsation wird 
durch einen mechanisch an die Pumpenwelle gekoppelten Widerstand erzeugt, welcher mit der 
gewünschten Ordnung der Wellendrehzahl überein stimmt. Im dargestellten Fall (vgl. Bild  3-2) 
ist dies eine hohl gebohrte Welle, die sich in einer Hülse mit der Winkelgeschwindigkeit  
dreht. In der Welle befindet sich eine radiale Bohrung. Die Hülse besitzt hingegen mehrere 
radiale Bohrungen, so dass sich im Betrieb mehrmals pro Umdrehung der Welle ein Strö-
mungsquerschnitt sinusförmig zwischen Welleninnenraum und Außenraum der Hülse öffnet 
Seite 22 Kapitel 3 
und schließt. Ein zusätzliches Verdrehen der Hülse um einen Winkel  führt dabei zu einer 
Änderung der Phasenbeziehung zwischen Öffnungsquerschnitt und Wellenwinkel.  
 
Bild  3-2: Prinzip des Rotopuls mit Radialbohrungen  [20] 
 
3.2 Strömungsgeräusche am Lenkventil 
Durch die im Lauf der Jahre erreichte starke Reduktion der Schallabstrahlung von Verbren-
nungsmotoren werden Geräusche von Nebenaggregaten, wie z.B. der Servolenkung, in der 
Fahrgastzelle wahrnehmbar. In O.C. Lenkventilen von Kfz-Servolenkungen kann es im Betrieb 
zu Strömungsgeräuschen kommen. Bekannte Geräusche am Lenkventil sind Strömungspfeifen 
oder Ventilzischen. Da es im Kraftfahrzeug eine mechanische Verbindung zwischen Lenkventil 
und Lenkrad gibt, können die Strömungsgeräusche über Körper- und Luftschallabstrahlung in 
die Fahrgastzelle gelangen und bis an das Fahrerohr dringen. Im Lenkventil entstehen die 
Strömungsgeräusche vornehmlich an den Ventilsteuerkanten, die beim Überströmen Druck- 
und Dichteschwankungen im Fluid verursachen. Verantwortlich dafür sind neben instationären 
Strömungsvorgängen auch Kavitationserscheinungen  [50],  [58]. Besonders an den schließenden 
Steuerkanten können hohe Strömungsgeschwindigkeiten und niedrige statische Drücke entste-
hen, die Kavitationskeime begünstigen. Auch die Strahlführung hat einen Einfluss auf die 
Geräuschanregung (vgl. Bild  3-3). Sie führt zu instationären Strömungsvorgängen, wie Wirbel-
bildung, Strahlablösung und Turbulenz  [32].  
Obwohl die Steuerkanten eines Lenkventils gleich aufgebaut sind, kann es dennoch Unter-
schiede in der Scharfkantigkeit der Steuerkanten geben, die auf das verwendete Fertigungsver-
fahren zurückzuführen ist. Leonhard hat Unterschiede in den Geometrien der beiden Steuerkan-
ten einer Ventilhülsenkammer mithilfe einer Elektronenmikroskopaufnahme festgestellt (vgl. 
Bild  3-4). Durch das Innenrundschleifen der Ventilhülse entsteht eine rissige Oberfläche, dort 
wo sich die Schleifscheibe von der Steuerkante weg bewegt. Im Gegensatz dazu entsteht eine 
scharfe Kante, wenn die Schleifscheibe auf die Kante zuläuft  [32]. Eine raue Kante wirkt sich 
positiv auf die Geräuschreduzierung aus, weil der Strahl durch die strukturierte Oberfläche, die 
als Parallelschaltung vieler kleiner hydraulischer Widerstände angesehen werden kann, in 
Teilstrahlen zerlegt wird. Diese Maßnahme reduziert den Austrittsimpuls der Strömung und 
vermindert Geräuschursachen wie Kavitation oder Wirbelbewegungen  [50].  
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Bild  3-3: Ursachen für Strömungsgeräusche in Lenkventilen  [32] 
 
Bei modernen hydraulischen Lenksystemen werden Strömungsgeräusche durch eine geeignete 
Wahl der Steuerkantengeometrien und Fertigungsverfahren weitestgehend vermieden. Eine 
weitere Möglichkeit um hohe Strömungsgeschwindigkeiten zu vermeiden, ist das Einbringen 
von Stegen in die Nuten des Ventilschiebers. Dadurch wird ein Zwischendruck in den Ventil-
schieberkammern erzeugt, der Kavitation und Wirbelbewegungen reduziert. Ein Nachteil dieser 
Maßnahme ist der höhere Energieverbrauch des Lenksystems aufgrund des Zwischendrucks, 
der einen höheren Kraftstoffbedarfsanteil der Lenkung generiert. 
 
 
Bild  3-4: Aufnahmen der Steuerkanten der Ventilhülse (Vergrößerung 1000:1)  [32] 
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3.3 Stöße auf den Lenkzylinder 
In bestimmten Fahrsituationen können Stöße von der Fahrbahn über die Spurstangen in das 
Lenksystem eingeleitet werden. Obwohl die hydraulische Lenkung prinzipbedingt gedämpft ist, 
können Stöße auf den Lenkzylinder durch die Achskinematik – besonders bei eingelenkten 
Rädern – verstärkt werden und unerwünschte Geräusche verursachen. Beispielhaft sei hier das 
Überfahren von abgesenkten Bordsteinkanten oder Parkhausschwellen genannt. Führt eine 
Stoßanregung über die Spurstangen zu einer Geräuschanregung, die nicht als Einzelereignis 
wahrnehmbar ist, sondern nach der Stoßanregung noch über mehrere Perioden ausschwingt, 
wird von „Klappern“ gesprochen. Dabei ist zu unterscheiden, ob das Klappern auf ein Abheben 
der Zahnstange vom Ritzel zurück geführt werden kann, oder ob die Ursachen für das Klappern 
an anderer Stelle im System zu suchen sind. Ersteres kann durch eine größere Vorspannung des 
Druckstücks, das ein Wegdrücken der Zahnstange vom Ritzel verhindert, vermieden werden 
(vgl. Bild  2-2). Ist diese Maßnahme nicht zielführend, sind weitergehende Untersuchungen 
notwendig, um die Ursachen des Klapperns zu identifizieren  [64]. Die Ergebnisse der Untersu-
chungen werden als Teil dieser Arbeit vorgestellt. 
3.4 Selbsterregte Schwingung des Lenkzylinders 
Ein weiteres Geräuschphänomen bei hydraulischen Lenksystemen tritt in einem anderen Fahr-
zustand auf. Wird ein Fahrzeug beim Parkieren oder Rangieren auf engem Raum mit gebrems-
ten Rädern im Stand gelenkt, kann es auf bestimmten Fahrbahnbelägen zu Stick-Slip Effekten 
zwischen Reifen und Fahrbahn kommen und zu selbst erregten Schwingungen des Lenkzylin-
ders führen. Die Schwingung des Lenkzylinders verursacht ein unerwünschtes Geräusch, das 
als tieffrequentes Brummen wahrnehmbar ist. Wird der Lenkvorgang gestoppt, klingt die 
Lenkzylinderschwingung sofort ab und auch das Störgeräusch verstummt. 
Durch das Ritzel und die Zahnstange besteht eine mechanische Verbindung zwischen Lenkzy-
linder und Lenkrad, d.h. dass Schwingungen des Lenkzylinders auf das Lenkrad übertragen 
werden. Neben dem akustisch wahrnehmbaren Störgeräusch ist das Schwingungsphänomen 
daher auch haptisch als schwankendes Lenkradmoment spürbar. 
Das Auftreten des Geräuschphänomens und die negative Beeinflussung des Lenkradmoments 
wird als „Rattern“ bezeichnet, das auch unter dem Begriff „Shudder“ bekannt ist. 
Rösth untersucht in  [53] ebenfalls ein Ratterphänomen, allerdings tritt dieses in der Kurvenfahrt 
auf, wenn das Lenkrad vom Fahrer am Kurvenausgang losgelassen wird und sich die Lenkung 
aufgrund der Rückstellkräfte wieder in die Mittelstellung bewegt. Rösth konnte die Ventilaus-
legung und Toleranzen in der Ventilfertigung für das Ratterphänomen verantwortlich machen. 
Bei der Serienproduktion von Lenkgetrieben findet zwar eine 100 % Prüfung der hydraulischen 
Funktion statt, dennoch können kleine Toleranzabweichung im Lenkventil in bestimmten 
Arbeitspunkten des Lageregelkreises der Lenkung zu Instabilitäten führen. Die Festlegung der 
Ventilkennlinie geschieht in der Regel beim Automobilhersteller selbst. Mithilfe der Ventil-
kennlinie wird das fahrzeugspezifische Lenkgefühl festgelegt. Wird sie verändert, könnten 
Ratterphänomene nach Rösth zwar beseitigt werden, allerdings geht dann auch das gewünschte 
Lenkgefühl verloren.  
Das in dieser Arbeit untersuchte Rattern tritt nur beim Parkieren auf glatten Belägen mit ge-
bremsten Rädern auf. Die Geräuschursache kann daher nicht in der Instabilität des Regelkreises 
aufgrund von Ventiltoleranzen gesucht werden, sondern im Reibkontakt zwischen Reifen und 
Fahrbahn oder in der Vorderachskinematik. Die genaue Kontaktsituation zwischen Reifen und 
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Fahrbahn ist sehr komplex und hängt insbesondere von der Oberflächentextur der Fahrbahn, 
von den Materialeigenschaften der sich berührenden Körper und von der wirksamen Last ab. 
Diese Größen sind in der Regel nicht im Detail bekannt oder können nur mit viel Aufwand 
modelliert werden  [17]. 
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4 Untersuchung der Geräuschphänomene Klappern und Rattern 
In den folgenden Kapiteln werden die Geräuschphänomene Klappern und Rattern durch ein 
methodisches Vorgehen in jeweils drei Disziplinen, Fahrversuche, Prüfstandsversuche und 
Systemsimulationen analysiert.  
Die Fahrversuche werden mithilfe eines Versuchsfahrzeugs vom Typ BMW 535d (E60M57) 
durchgeführt. Abweichend vom Serienzustand werden zwei in die Rücklaufleitung des Lenk-
systems eingesteckte Blenden vom Durchmesser 4 mm entfernt (siehe Kapitel  2.1.5).  
Aus den Fahrzeuguntersuchungen können wichtige Anregungsparameter gewonnen werden, um 
beide Phänomene in einem nachfolgenden Schritt an zwei separaten Prüfständen nachzubilden. 
Erst durch die Prüfstandsuntersuchungen wird eine genaue Systemanalyse und Problemidentifi-
kation im isolierten Lenksystem ermöglicht. Zudem bieten die Prüfstände eine bessere Zugäng-
lichkeit und Reproduzierbarkeit. Im Anschluss daran werden Simulationsmodelle zum Klap-
pern und Rattern aufgebaut und zur Entwicklung von sekundären Lösungsmaßnahmen heran 
gezogen. 
4.1 Ausrüstung des Versuchsfahrzeugs mit Messtechnik 
Zur Untersuchung der beiden Geräuschphänomene wird zunächst Messtechnik in das Fahrzeug 
integriert. Zur Druckmessung kommen drei dynamische Drucksensoren zum Einsatz, die am 
Pumpenausgang und unmittelbar vor und hinter dem Lenkventil angeordnet werden (vgl. Bild 
 4-1).  
 
 
Bild  4-1: Druckmessstellen im Lenksystem 
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Alle Drucksensoren wurden in Adapter eingesetzt, die die zur Leitungsmontage üblicherweise 
verwendeten Hohlschrauben ersetzten. Dadurch wird ein Auftrennen der Leitungen und ein 
grober Eingriff in das bestehende Leitungssystem vermieden. Zur Erfassung der auf die 
Zahnstange wirkenden Kräfte werden Dehnungsmessstreifen (DMS) in Vollbrückenschaltung 
verwendet. Der Zahnstangenweg wird im Versuchsfahrzeug mithilfe eines induktiven Wegauf-
nehmers erfasst. Die zur Druck-, Kraft- und Wegmessung benötigte Auswerteelektronik wird 
im Fußraum der Beifahrerseite befestigt (vgl. Bild  4-2).  
 
 
Bild  4-2: Messtechnik zur Druck-, Kraft- und Wegmessung 
 
Damit der Fahrzustand, bei dem die beiden Geräuschphänomene auftreten, sicher aufgezeichnet 
werden kann, wird ein CAN-Bus-Analog-Umsetzer verwendet, der eine Analyse von Zustands-
größen wie Lenkradwinkel, Lenkradwinkelgeschwindigkeit, Motordrehzahl und Fahrzeugge-
schwindigkeit erlaubt. Die Aufzeichnung der Fahrzustände ist wichtig, um eine Wiederholge-
nauigkeit der einzelnen Fahrversuche zu gewährleisten. Der CAN-Bus-Analog-Umsetzer ist in 
eine Messpuppe integriert, die sich gut auf dem Rücksitz des Versuchsfahrzeugs befestigen 
lässt (vgl. Bild  4-3). Zur Aufzeichnung der Messwerte der einzelnen Sensoren dient ein Laptop, 
der an der Messpuppe befestigt werden kann.  
 
 
Bild  4-3: Messpuppe mit Laptop und CAN-Bus-Analog-Umsetzer 
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Zur Feststellung einer Abhängigkeit der auftretenden Geräuschphänomene von der Öltempera-
tur wird ein Temperatursensor im Ölbehälter eingesetzt. Da beim Rattern zudem im Stand bei 
gebremsten Rädern gelenkt werden muss und hierbei die höchste thermische Belastung für das 
Lenksystem zu erwarten ist, dient das Temperatursignal gleichzeitig als Überhitzungsschutz. 
Alle im Versuchsfahrzeug verwendeten Sensoren sind in Tabelle  4-1 zusammengefasst. Hier-
aus können sowohl der Einbauort als auch die in späteren Messschrieben verwendeten Abkür-
zungen der einzelnen Messsignale entnommen werden. 
 
Verwendete Sensoren und Einbauorte 
Nr. Sensor Einbauort Abkürzung 
1 Drucksensor  Pumpe p_P 
2 Drucksensor  Lenkventil Eingang p_LV_ein 
3 Drucksensor  Lenkventil Ausgang p_LV_aus 
4 DMS Vollbrücke Spurstangenkraft links F_ST_l 
5 DMS Vollbrücke Spurstangenkraft rechts F_ST_r 
6 Wegsensor Zahnstangenweg x_Z 
7 Winkelsensor (CAN-Bus) Lenkritzelwinkel phi_R 
8 Winkelsensor (CAN-Bus) Lenkradwinkel phi_L 
9 Winkelsensor (CAN-Bus) Lenkradwinkelgeschwindigkeit phi_Lp 
10 Hallsensor (CAN-Bus) Motordrehzahl n_Motor 
11 Tachosignal (CAN-Bus) Fahrzeuggeschwindigkeit v 
12 Temperatursensor  Ölbehälter T 
Tabelle  4-1: Liste der verwendeten Sensoren im Versuchsfahrzeug 
 
4.1.1 Klappern im Fahrversuch 
Die Anregung des Lenksystems im Klapper-Fahrversuch erfolgt mithilfe einer Schlagleiste in 
der Form eines Vierkant-Stahlprofils der Kantenhöhe 3 cm. Die Schlagleiste wird auf einer 
Teststrecke montiert und entspricht den im Straßenverkehr üblichen Höhen von abgesenkten 
Borsteinkanten und den in Parkhäusern anzutreffenden Schwellen (vgl. Bild  4-4).  
Zur Erzeugung des Klapperns wird die Schlagleiste bei eingelenkter Vorderachse mit einer 
Fahrzeuggeschwindigkeit zwischen 15 und 30 km/h überfahren. Dabei wird die Lenkung soweit 
eingelenkt, dass sie sich kurz vor dem Endanschlag befindet. Zur besseren Reproduzierbarkeit 
des Lenkwinkels bei Versuchswiederholung wird zum einen der Lenkradwinkel vom CAN-Bus 
und zum anderen der Pumpendruck beobachtet.  
 
 
Bild  4-4: Schlagleiste 
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Klappern tritt erst bei Lenkwinkeln zwischen 140° und 180° auf, wodurch sich aufgrund der 
Vorderachslast und der Achskinematik ein Pumpendruck von 45 bis 50 bar einstellt. Bei 
geringeren Lenkwinkeln tritt kein Klappern auf. Die Drehrichtung des Lenkrads – ob im oder 
gegen den Uhrzeigersinn – spielt dabei keine Rolle. Damit Klappern im Fahrversuch mehrmals 
reproduzierbar erzeugt werden kann, empfiehlt sich eine Kreisfahrt mit konstantem Kurvenra-
dius. Genauso wenig, wie die Richtung des Lenkradeinschlags für die Klappererzeugung von 
Bedeutung ist, spielte es auch keine Rolle, ob die Schlagleiste mit dem kurveninneren oder dem 
kurvenäußeren Vorderrad überfahren wird. In beiden Fällen tritt im genannten Lenkradwinkel-
bereich und entsprechendem Pumpendruck Klappern auf. Daraus lässt sich ableiten, dass die 
Vorderachse zur Klapperzeugung zusätzlich zur Vorspannkraft belastet oder entlastet werden 
muss. Diese Annahme wird durch den Verlauf der gemessenen Spurstangenkräfte bekräftigt. 
Zur Darstellung der gemessenen Kraftverläufe dient ein x-y Diagramm, das auf der x-Achse die 
statische Vorspannkraft aufgrund des Lenkradeinschlags und auf der y-Achse die Minimal- 
bzw. Maximalkraft aufträgt, die durch das Überfahren der Schlagleiste verursacht werden (vgl. 
Bild  4-5).  
 
Bild  4-5: Kennfeld der Kraftanregung 
 
In Bild  4-5 sind die in den verschiedenen Versuchsfahrten ermittelten Kraftmesswerte eingetra-
gen. Die jeweils gemessenen Maximal- und Minimalkräfte werden zu Grenzlinien verbunden. 
Einzelne Messungen, die sich innerhalb der beiden Grenzlinien befinden, werden durch Vier-
ecke und Rauten dargestellt. Erst bei Vorspannkräften ab 5000 N kann Klappern im Fahrzeu-
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ginnenraum subjektiv wahrgenommen werden. Bei geringeren Vorspannkräften, die durch zu 
geringe Lenkwinkel zustande kommen, tritt kein Klappern auf. 
Aus den gewonnenen Messdaten lassen sich wertvolle Parameter für einen späteren Prüf-
standsaufbau ableiten. Zur Erzeugung des Klapperns am Prüfstand muss das Lenksystem 
mindestens mit 5000 N vorgespannt werden und dann entweder schlagartig entlastet, oder 
schlagartig belastet werden. Wird die Vorspannkraft von 5000 N über den wirksamen Kolben-
durchmesser des Lenkzylinders auf einen Vorspanndruck umgerechnet, ergibt sich genau der 
im Fahrversuch beobachtete Pumpendruck von 45 bar, der sich bei vorgegebener Fahrzeugge-
schwindigkeit nur im richtigen Lenkwinkelbereich einstellt. 
Die Erkenntnis über die benötigten Kräfte bzw. Drücke und Lenkwinkelbereiche zur Klapper-
erzeugung ermöglicht jedoch keine Aussage darüber, ob es sich um ein rein mechanisches 
Phänomen handelt, oder ob es durch Wirkzusammenhänge auf der hydraulischen Seite hervor-
gerufen wird. Daher werden nachfolgend die Druckmessschriebe aus den Fahrversuchen be-
trachtet (vgl. Bild  4-6). 
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Bild  4-6: Druckverläufe im Klapper-Fahrversuch (Standardleitung ohne Blenden) 
 
Sowohl in den beiden Drücken auf der Hochdruckseite (p_P, p_LV_ein) als auch auf der 
Niederdruckseite (p_LV_aus) sind deutliche Schwankungen zu erkennen. Das mechanische 
Klappergeräusch, das nach Überfahren der Schlagleiste über mehrer Perioden ausschwingt, 
findet sich als gedämpfte Druckschwingung auch auf der hydraulischen Seite des Lenksystems 
wieder. Im gezeigten Messschrieb hat die Anregung bei ca. 0,06 s stattgefunden und ist durch 
einen minimalen Druckanstieg in allen drei Druckverläufen zu erkennen. Erst nach dem Über-
rollen der Schlagleiste kommt es zu viel stärkeren Druckschwingungen, die mit einer niedrigen 
Frequenz von ca. 13 Hz schwingen. Das wiederholte Auftreten dieser Schwingungspulse führt 
zu einer Wahrnehmung des Geräuschs als Klappern. Der Drucksensor in der Rücklaufleitung, 
der unmittelbar am Lenkventilausgang installiert ist, zeichnet ebenfalls sehr starke Druck-
schwankungen auf. In der Niederdruckseite ändert sich der Druckverlauf von lang andauernden 
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0 bar Druckniveaus bis hin zu nadelförmigen Druckspitzen, die nur wenige Millisekunden 
andauern aber Maximalwerte von bis zu 48 bar erreichen. Die Druckänderungsgeschwindigkeit 
beträgt in diesen Übergängen ca. 14000 bar/s. Wird der Druck am Lenkgetriebeausgang über 
der Zeit im Frequenzbereich betrachtet, ist die breitbandige Anregung der Druckspitzen im 
Flüssigkeitsschall erkennbar. Wie Bild  4-7 zeigt, wird hier die Flüssigkeit durch die Druckspit-
zen im gesamten Frequenzbereich bis 20 kHz angeregt. 
 
 
Bild  4-7: Frequenzspektrum des Rücklaufdrucks über dem Messintervall 
 
Aufgrund der Dämmung und Dämpfung auf den verschiedenen Übertragungspfaden des Schalls 
in den Fahrzeuginnenraum gehen die hochfrequenten Anteile zwar verloren, führen aber den-
noch zu hohen impulsartigen Schallanteilen im Innenraumgeräusch.  
Aufgrund der Messergebnisse ist zu vermuten, dass das Klappern keinen mechanischen Ur-
sprung aufgrund ungünstiger Vorderachskinematik besitzt, sondern seine Entstehung im hyd-
raulischen Lenksystem hat und sich der Flüssigkeitsschall von dort aus auf die Mechanik 
überträgt und zu Körperschallanregungen führt. Mithilfe eines Prüfstandsaufbaus soll das 
Klapperphänomen in einem weiteren Untersuchungsschritt losgelöst von der Vorderachskine-
matik erzeugt und auf der hydraulischen Seite weiter untersucht werden.  
4.1.2 Aufbau eines Lenkungsprüfstands zur Erzeugung von Klappern 
Der Aufbau eines Prüfstands dient zur genaueren Analyse des Klapperphänomens. Mithilfe des 
Prüfstands können zum einen Untersuchungen losgelöst von anderen, während der Fahrversu-
che auftretenden Störquellen erfolgen, zum anderen ermöglicht der Prüfstand eine wesentlich 
bessere Zugänglichkeit zum hydraulischen Lenksystem. Dadurch erleichtert sich auch eine 
spätere Lösungsapplizierung.  
Vor der Funktionsbeschreibung werden zunächst die mechanischen Komponenten des Klapper-
prüfstands vorgestellt. Der Prüfstand ist in Bild  4-8 dargestellt. Um den Fahrzustand, bei dem 
Klappern auftritt, am Prüfstand abbilden zu können, müssen im Lenksystem ähnliche Bedin-
gungen herrschen wie im Fahrversuch. Klappern kann im Fahrversuch durch Überfahren eines 
ca. 3 cm hohen Vierkant-Stahlprofils im eingelenkten Zustand erzeugt werden. Das bedeutet, 
dass das Lenksystem - bedingt durch die Kräfte der Kurvenfahrt - statisch vorgespannt ist, 
bevor das Überfahren des Stahlprofils einen Stoß in das Lenksystem einleitet. Deshalb wird das 
Lenksystem am Prüfstand zunächst durch Betätigen des Lenkventils gegen ein Feder-Masse-
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System gefahren, bis sich im Hydrauliksystem ein Druck von ca. 45 bar einstellt. Dies ent-
spricht einer Zahnstangenkraft von ca. 5000 N, die während der Kurvenfahrt auftritt und aus 
dem Fahrversuch bekannt ist (vgl. Bild  4-5). Das Lenkventil wird in dieser Position mechanisch 
fixiert. Die im Fahrversuch auf den Lenkzylinder wirkenden Massen werden am Klapperprüf-
stand auf ein Massepaket reduziert. Unter Berücksichtigung der am Fahrzeug bewegten Ein-
zelmassen (Reifen, Bremsen, Radlager, Spurstangen, Querlenker, etc.) und der Vorderachski-
nematik wird das Massepaket für den Prüfstand mit 136 kg abgeschätzt. Durch die Verwendung 
der Federn stellt sich ein Schwingverhalten des Lenkzylinders ein, welches äquivalent zum 
Versuchsfahrzeug ist. 
 
 
Bild  4-8: Mechanisches Ersatzmodell des Klapperprüfstands 
 
Die stoßartige Anregung am Prüfstand erfolgt über einen Hydraulikzylinder mit Servoventil, 
dem Hydropulser. Der Hydropulser gibt über den Stößel eine impulsartige Anregung auf den 
Anschlagteller der Lenkachse, danach schwingt das System frei aus. Als Anregungsform wurde 
bei der Versuchsdurchführung ein Rechteckimpuls gewählt, der von seiner Dauer und seiner 
Amplitude an die im Fahrversuch gemessenen dynamischen Spurstangenkräfte angepasst 
werden kann. Übliche Anregungsamplituden liegen bei 2,5 bis 3 kN und werden innerhalb einer 
Zeitspanne von ca. 25 bis 30 ms aufgebracht. Durch den beschriebenen Versuchsaufbau ist die 
Reproduzierung des aus den Fahrversuchen bekannten repetierenden Klapperphänomens 
möglich. 
Die Lenksystem-Komponenten des Klapperprüfstands sind in Bild  4-9 dargestellt. Im Klapper-
prüfstand wird ein zum Versuchsfahrzeug baugleiches Lenksystem verwendet. Es besteht im 
Wesentlichen aus einer Flügelzellenpumpe, einem Lenkgetriebe mit Lenkzylinder, einem 
Ölkühler, einem Tank sowie aus einer Zulaufleitung (Dehnschlauch) zwischen Pumpe und 
Lenkgetriebe und einer Rücklaufleitung zwischen Lenkventil und Kühler. Im Gegensatz zum 
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Fahrzeug wird die Pumpe am Klapperprüfstand von einem Elektromotor angetrieben, dessen 
Drehzahl manuell gesteuert werden kann.  
 
 
Bild  4-9: Systemkomponenten am Klapperprüfstand 
 
Aus den Fahrzeuguntersuchungen ist bekannt, dass das Klapperphänomen hochdynamische 
Vorgänge im hydraulischen System verursacht, die messtechnisch erfasst werden müssen. Die 
Phasenbeziehung einzelner Signale zueinander soll ebenfalls möglichst genau dargestellt 
werden. Die Anordnung der dazu benötigten Sensoren ist in Bild  4-10 zu sehen und entspricht 
der Zuordnung nach Tabelle  4-1. 
 
 
Bild  4-10: Sensorik am Klapperprüfstand 
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Zur Erfassung der interessierenden Messgrößen werden am Klapperprüfstand die gleichen 
Sensoren verwendet wie im Fahrversuch. Zudem werden auch die Einbaupositionen beibehal-
ten. Unterschiede gibt es lediglich bei der Erfassung der Zahnstangenkraft und des Lenkritzel-
winkels. Im Gegensatz zum Fahrversuch kommen zur Kraftmessung keine Dehnungsmessstrei-
fen zum Einsatz, sondern zwischen Hydropulser und Zahnstange ist ein piezokapazitiver 
Kraftsensor angebracht. Der Lenkritzelwinkel wird am Prüfstand anstelle des CAN-Bus Signal 
mithilfe eines Präzisionsdrehpotentiometers bestimmt. Zur Erfassung der dynamischen Mess-
größen wird ein Mehrkanal Analyser mit einer maximal darstellbaren Frequenz von 24000 Hz 
und synchroner Abtastung verwendet. 
4.1.3 Analyse von Klappern anhand von Prüfstandsergebnissen 
Die folgende Beschreibung eines am Klapperprüfstand reproduzierbar gewonnenen Mess-
schriebs erläutert die Ursache und die Wirkzusammenhänge im Lenksystem, die zu Klappern 
führen. In Bild  4-12 sind die Signalverläufe der Drucksensoren, der Anregungskraft und des 
Lenkritzelwinkels dargestellten. Zu Beginn der Messung ist die Servolenkung gegen das Feder-
paket vorgespannt. Aus Fahrersicht entspricht dies einer weit nach links eingeschlagenen 
Lenkung. Der Lenkritzelwinkel beträgt in dieser Position 2,1°.Durch den Lenkeinschlag ist das 
Lenkventil von der Pumpe kommend in Richtung Zylinderkammer B (PB) und aus Zylinder-
kammer A abfließend in Richtung Tank (AT) weit geöffnet. Symmetrisch dazu sind die 
Durchflussquerschnitte von PA und BT nahezu verschlossen (vgl. Bild  4-10 und Bild 
 4-11).  
 
 
Bild  4-11: Ventilverdrehung im Klapperfall 
 
Die Ventileingangswelle (Lenkrad) wird in dieser Position fixiert. Der Druck auf der Pumpen-
seite beträgt 45 bar und entspricht unter Berücksichtigung der Wirkfläche des Kolbens der aus 
t = 0 s    Ausgangszustand PB und AT   t = 0,08 s – 0,095 s A  T 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
t = 0,06 s –0,08 s  PAT      t = 0,095 s – 0,115 s A  T      PAT 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 schließende Kante    öffnende Kante 
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dem Fahrversuch bekannten Vorspannkraft von 5000 N. Die Schlauchkammern des Dehn-
schlauchs sind in diesem Zustand aufgrund des Vorspanndrucks voll aufgeladen. Der Druck am 
Lenkgetriebeausgang liegt bei etwa 2-3 bar. Zum Zeitpunkt 0,05 s wird vom Hydropulser ein 
Stoß auf das freie Ende der Zahnstange ausgeübt, was die Schwellenüberfahrt des Fahrzeugs 
simuliert. Der Stoß erreicht ein Kraftmaximum von 3,5 kN und unterstützt zunächst die vom 
Federpaket belastete Servolenkung (vgl. Bild  4-10). Nach dem Stoß schwingt die Lenkachse 
über mehrere Perioden frei aus.  
Durch die Kraftanregung bewegt sich die Zahnstange aus Fahrersicht nach links und die Ven-
tilhülse folgt der Bewegung gemäß der Ritzel-Kennlinie. Durch die Drehbewegung der Ventil-
hülse werden die Durchflusswiderstände im Lenkventil vom der Ausgangsposition verstimmt 
(PA öffnet und PB wird verschlossen) und das Ventil erreicht bei 0,08 s die Mittellage. 
Die dynamische Drehbewegung der Ventilhülse verursacht das schlagartige Entladen des 
gesamten Volumenstroms aus dem Dehnschlauch in die Rücklaufleitung (PAT) aufgrund 
negativer Überdeckung. Dieser Sachverhalt erklärt den starken Druckabfall im Dehnschlauch 
und den Druckanstieg in der Rücklaufleitung zwischen den Zeitpunkten 0,06 s und 0,08 s. Nach 
Erreichen der Mittellage wird die Ventilhülse weiter verdreht, wodurch sich die abfließende 
Steuerkante (AT) verschließt und die schnell in die Tankleitung fließende Ölsäule durch die 
schließende Kante abgebremst wird. Damit ist der starke Druckabfall (0 bar Druckniveau) zu 
erklären, der für ein schlagartiges Ausgasen ursprünglich im Öl gelöster Luft verantwortlich ist. 
Gleichzeitig muss noch der zuvor entladene Dehnschlauch wieder gefüllt werden, wodurch der 
Pumpendruck bei 0,095 s auf über 70 bar ansteigt.  
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Bild  4-12: Klappermessschrieb am Prüfstand (Standardleitung ohne Blenden) 
 
Ab dem Zeitpunkt 0,085 s beginnt der Hydropulser mit dem Rückhub und die Ventilhülse 
erfährt eine Umkehrung der Drehrichtung. Dabei wird der abfließende Steuerquerschnitt AT 
wieder vergrößert. Nach erneuter Überschreitung der Ventilmittellage bei 0,095 s ist dieser so 
PAT PAT
AT AT 
PAT 
BT 
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weit geöffnet, dass sich wieder ein Teil des gespeicherten Volumens aus dem Dehnschlauch in 
die Tankleitung entlädt (PAT). Dies führt zum Kollaps der zuvor ausgelösten Luftblasen 
und macht sich im Druckverlauf durch nadelförmige Druckspitzen in der Rücklaufleitung und 
ein subjektiv wahrnehmbares Klappergeräusch bemerkbar. Zudem fällt durch die Entladung der 
Dehnschlauchkammern der Pumpendruck wieder stark ab. Bei 0,115 s schwingt die Ventilhülse 
über die Ausgangsposition (phi_R=2,1°) zu Beginn des Versuchs und verschließt dabei die 
abfließende Steuerkante der Kammer B (BT) und bremst die Ölsäule. Dies begründet den 
wiederholten Druckabfall auf 0 bar. Nach der Drehrichtungsumkehr der Ventilhülse können 
abermals nadelförmige Druckspitzen gemessen werden. Die sich wiederholenden Unterdruck-
phasen mit anschließenden nadelförmigen Druckspitzen kommen durch ein Wechselspiel von 
Öffnen und Schließen der jeweils zur Tankleitung verbindenden Ventilsteuerkanten aufgrund 
der Achsschwingung zustande. Nach vier Klapperereignissen klingen die Druckschwingungen 
ab. Das Ausgasen der im Öl gelösten Luft aufgrund des starken Druckabfalls im Rücklauf wird 
als Pseudokavitation bezeichnet  [58]. 
Im Vergleich zum Fahrversuch ist die Schwingfrequenz der Lenkachse am Prüfstand mit 23 Hz 
um 10 Hz höher, was mit einer geringeren Massenträgheit der Prüfstandsachse zu erklären ist. 
Die anhand der Interpretation des Messschriebs aufgestellte Pseudokavitationstheorie ist mithil-
fe einer Druckstoßberechnung auch analytisch nachvollziehbar. Bei schnellen Schaltvorgängen 
treten infolge der Beschleunigung oder Verzögerung der Flüssigkeitssäule und der damit 
verbundenen Fluidmasse Druckstöße auf  [30]. Die Höhe eines Druckstoßes ist maßgeblich 
abhängig von dem Maß der Geschwindigkeitsänderung im durchströmten Leitungsquerschnitt 
und von der Fortpflanzungsgeschwindigkeit der Stoßwelle in der Leitung. Eine Berechnung der 
Druckerhöhung kann nach der Newtonschen Gleichung erfolgen, wobei die Reflexion der 
Druckwellen unberücksichtigt bleibt. Für eine Geschwindigkeitsänderung v in der Leitung 
ergibt sich die Druckänderung p mit der Schallgeschwindigkeit c zu 
 
vcp 	   Gl.  4-1
Die Fortpflanzungsgeschwindigkeit sinkt im Öl mit zunehmender Viskosität und abnehmendem 
Leitungsquerschnitt. Wird jedoch davon ausgegangen, dass sowohl Druck als auch Geschwin-
digkeit über dem Leitungsquerschnitt konstant bleiben und die Flüssigkeit ideal reibungsfrei ist, 
gilt für die Änderung des Volumenstroms Q hinter dem Lenkventil in Abhängigkeit vom 
Leitungsquerschnitt AR 
 
RAvQ 	 . Gl.  4-2
Einsetzen von Gl.  4-2 in Gl.  4-1 und Auflösen nach Q ergibt 
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Wird nun die Schallgeschwindigkeit c in der Rücklaufleitung, die zwei Schlauchanteile besitzt, 
mit 1000 m/s abgeschätzt, der Leitungsquerschnitt AR mit 12 mm, die Dichte  von Pentosin 
mit 889 kg/m³ und die Druckdifferenz p anhand der nadelförmigen Druckspitze aus Bild  4-12 
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zum Zeitpunkt 0,1 s mit 45 bar berücksichtigt, errechnet sich die Volumenstromänderung zu 
Q = 34,35 l/min. 
Wird davon ausgegangen, dass der Volumenstrom während der 0 bar Phase im Rücklauf 
ebenfalls null ist, liegt er während der Endladung der Dehnschlauchkammern bei etwa dem 2,8 
fachen des Pumpenvolumenstroms. Eine genauere Betrachtung der dynamische Systemvolu-
menströme wird im weiteren Verlauf mithilfe der Systemsimulation vorgenommen (siehe 
Kapitel  4.2.1). 
Den endgültigen Beweis der Pseudokavitationstheorie liefert schließlich eine Sichtstreckenmes-
sung im Rücklauf mit einer Hochgeschwindigkeitskamera. Die Sichtstrecke besteht aus einer 
Kreuzverschraubung und zwei Verschlussstopfen aus Plexiglas, die am oberen und unteren 
Anschluss der Kreuzverschraubung eingesetzt werden. Eine Lichtquelle am unteren Ende 
beleuchtet den Strömungskanal. Das durchscheinende Licht wird mit der Hochgeschwindig-
keitskamera aufgenommen. Der Versuchsaufbau in Bild  4-13 zeigt die Anordnung von 
Sichtstrecke, Lichtquelle und Kamera unmittelbar am Lenkventilausgang. 
 
 
Bild  4-13: Versuchsaufbau mit Sichtstrecke 
 
Im statischen Fall, wenn keine stoßartige Anregung des Lenkzylinders erfolgt ist im Strö-
mungskanal der Sichtstrecke eine klare Strömung zu erkennen (vgl. Bild  4-14 links). Wird der 
Lenkzylinder hingegen angeregt, sind mithilfe der Sichtstrecke im Rücklauf Aufnahmen von 
Kavitationsblasen möglich. Die Aufnahmen belegen die Vermutung der Pseudokavitation. 
Durch das starke Abbremsen der Ölsäule an den schließenden Ventilsteuerkanten kommt es 
infolge der Druckabsenkung in der Rücklaufleitung zu einem schlagartigen Ausgasen der im Öl 
befindlichen gelösten Luft, der Pseudokavitation. Das subjektiv wahrnehmbare Klapperge-
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räusch entsteht durch den Kollaps der durch Pseudokavitation entstandenen Gasblasen beim 
nächsten Druckanstieg. Beim Implodieren der Gasblasen kommt es zu nadelförmigen Spitzen 
im Druckverlauf, die dem Klappergeräusch zeitlich eindeutig zugeordnet werden können. 
 
 
Bild  4-14:     Sicht auf klare Strömung (links) Kavitationswolke mit Luftblasen (rechts) 
 
4.1.4 Rattern im Fahrversuch 
Beim Rattern wird das Lenksystem nicht durch Stöße auf die Spurstange zu Schwingungen 
angeregt, sondern der Lenkvorgang auf glatten Böden sorgt aufgrund von Stick-Slip Effekten 
zwischen Reifen und Fahrbahn für eine periodische Anregung des Lenksystems im gesamten 
Lenkwinkelbereich. Bei der Erzeugung des Ratterphänomens im Fahrversuch kommt es daher 
sehr genau auf die Beschaffenheit des Fahrbahnbelags an. Rattern kann beispielsweise sehr 
leicht auf einem glatten, lackierten Parkhausboden erzeugt werden, während es auf Asphalt 
oder Pflastersteinen nicht auftritt.  
Um konstante Versuchsbedingungen für die Ratter-Fahrversuche zu gewährleisten, werden 
verschiedene Ratterunterlagen ausgewählt und in der Versuchshalle getestet (vgl. Bild  4-15).  
 
 
Bild  4-15: Ratterunterlagen 
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Beschichtete Pressspanplatten, die beidseitig lackiert sind, erweisen sich als am besten geeig-
net. Die lackierte Holzoberfläche ist nicht vollständig glatt, wie beispielsweise Unterlagen aus 
Blech, sondern oberflächlich leicht strukturiert. Die ausgewählten Unterlagen eigneten sich 
ganz hervorragend, um Stick-Slip zwischen Reifen und Unterlage während des Lenkvorgangs 
von Endlage zu Endlage hervor zu rufen. Der Lenkzyklus wird innerhalb von 15 s durchgeführt, 
dabei wird zunächst aus der Mittellage gleichmäßig in den linken Endanschlag, in den rechten 
Endanschlag und dann wieder in die Mittellage gelenkt. Der entsprechende Lenkzylinderweg 
beträgt 330 mm. Wird dieser durch die Zykluszeit dividiert, ergibt sich eine mittlere Zahnstan-
gengeschwindigkeit von 22 mm/s. Bei wesentlich geringeren oder deutlich höheren Zahnstan-
gengeschwindigkeiten stellt sich kein Rattern ein. Analog zu den Klapper-Fahrversuchen 
werden auch im Ratterversuch die Drücke auf der Hoch- und Niederdruckseite des Lenksys-
tems aufgezeichnet. 
 
Durch die Verwendung der Ratterunterlagen stellen sich im Lenksystem die in Bild  4-16 
dargestellten Druckschwankungen ein. Im Vergleich zum Klappern sind die Druckschwingen 
beim Rattern durch die Lenkbetätigung selbst erregt und mit 20 Hz ähnlich niederfrequent. 
Werden demgegenüber allerdings die Druckänderungsgeschwindigkeiten im Rücklauf vergli-
chen, ist das Ratterphänomen mit einer Druckänderungsgeschwindigkeit von etwa 145 bar/s 
deutlich träger. Es treten keine nadelförmigen Druckspitzen auf, wodurch die für Klappern 
typische Überlagerung eines hochfrequenten Anteils beim Rattern entfällt. 
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Bild  4-16: Druckverläufe im Ratter-Fahrversuch (Standardleitung ohne Blenden) 
 
Beim Rattern handelt es sich um selbsterregte Reibungsschwingungen, die nach  [6] nur dann 
auftreten, wenn im System zum einen eine Energiequelle und zum anderen ein nicht linearer 
Reibkraftverlauf vorhanden ist. Sowohl das manuelle, vom Fahrer aufgebrachte Lenkmoment 
als auch das hydraulische Unterstützungsmoment sind Energiequellen des Lenksystems. Der 
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nicht lineare Reibkontakt wird von Reifen und Fahrbahn gebildet. Zur genaueren Untersuchung 
des Ratterphänomens empfiehlt sich ein gesonderter Prüfstandsaufbau. 
4.1.5 Aufbau eines Lenkungsprüfstands zur Erzeugung von Rattern 
Rattern kann im Fahrversuch durch Lenken bei stehendem Fahrzeug mit gebremsten Vorderrä-
dern auf glatten Fahrbahnbelägen, wie beispielsweise dem für Parkhäuser typischen lackierten 
Estrich, erzeugt werden. Um das Rattern näher untersuchen zu können, wird ein Prüfstand 
benötigt, der diesen Zustand abbildet. Der Ratterprüfstand muss daher das Lenksystem, eine 
belastete Vorderachskinematik, ein Bremssystem und vor allem den kritischen Kontakt zwi-
schen Reifen und Untergrund enthalten.  
Aus diesen Rahmenbedingungen lässt sich ein Prüfstandsgestell konzipieren, in das die gesamte 
Vorderachskinematik eines 5er BMW (E60M57) inklusive Lenksystem integriert wird. Den 
dazu entworfenen Prüfstand zeigt Bild  4-17. 
 
 
Bild  4-17: Systemkomponenten am Ratterprüfstand 
 
Das Gestell verfügt über zwei Lagerungen, die eine Bewegung in horizontale Richtung vermei-
den und die vertikale Aufstandskraft zum Teil abstützen. Die in den Prüfstand integrierten 
Komponenten des Lenksystems sind Lenkhilfepumpe, Kühler, Lenkzylinder mit Lenkgetriebe 
sowie die entsprechenden Druckleitungen. Weitere mechanische Komponenten der Vorderach-
se sind Querlenker, Zugstreben, Spurstangen, Radlager, Räder, Federbeine, Stabilisator, Vor-
derachsträger sowie Bremsscheiben und -sättel. Letztere erlauben ein hydraulisches Bremsen 
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der Reifen durch die Aufbringung eines statischen Drucks, der sich von Hand variieren lässt 
und über ein Manometer kontrolliert werden kann.  
Die fehlende, aus dem Fahrzeuggewicht resultierende Vorderachslast, wird durch einen Hyd-
raulikzylinder aufgebracht und über ein Druckbegrenzungsventil gesteuert. Über ein Schaltven-
til kann das Prüfstandsgestell mithilfe des Anpresszylinders auch angehoben werden, um 
Reifen und Ratterunterlagen für eine Einflussanalyse wechseln zu können. Die Lenkbewegung, 
durch die das Auftreten des Ratterphänomens erst ermöglicht wird, erzeugt ein positionsgere-
gelter Elektromotor in Kombination mit einem mehrstufigen Planetenradgetriebe. Der Motor ist 
über ein Kardangelenk mit dem Lenkgetriebe verbunden. Eine im Fahrversuch gemessene und 
aufgezeichnete Lenkwinkelkurve dient als Sollwert für den positionsgeregelten Elektromotor.  
Zum Antrieb der Lenkhilfepumpe kommt ein Elektromotor zum Einsatz, dessen Drehzahl 
variiert werden kann. Da Rattern nur im Stand auftritt, ist die Drehzahl des Elektromotors auf 
die Leerlaufdrehzahl des Verbrennungsmotors im Fahrversuch abgestimmt.  
 
 
Bild  4-18: Sensorik am Ratterprüfstand 
 
Die Messgrößen werden am Ratterprüfstand mithilfe von Sensoren erfasst, die baugleich zu den 
Sensoren des Versuchsfahrzeugs sind (vgl. Bild  4-18). Die Einbaupositionen der Drucksenso-
ren, des Drehzahlsensors, des Wegsensors und des Temperatursensors werden am Ratterprüf-
stand gegenüber dem Fahrversuch nicht verändert. Eine Erfassung der Zahnstangenkraft ent-
fällt. Der aus dem Fahrversuch gewonnene und an der Lenkventilwelle aufgeprägte Lenkwin-
kel, wird durch Aufzeichnung des vorgegebenen Sollwertsignals für den positionsgeregelten 
Elektromotor erfasst. Die Genauigkeit der Lageregelung mithilfe des im Motor integrierten 
Winkelmesssystems ist dabei ausreichend. Ein zusätzlicher statischer Drucksensor dient der 
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Überwachung des Drucks im Anpresszylinder, der proportional zur aufgebrachten Vorderachs-
last ist. 
Um das Ratterphänomen am Prüfstand erzeugen zu können, muss ein geeigneter Bodenbelag 
verwendet werden, der bei einem Lenkvorgang Stick-Slip zwischen Reifen und Unterlage 
hervorruft. Hier kommen die bereits aus den Fahrversuchen bekannten lackierten Pressspanplat-
ten zum Einsatz. Der Einfluss von Reifengattung, Reifenbreite und Untergrund auf Rattern wird 
in einer gesonderten Versuchsreihe untersucht. Dabei werden neben den lackierten Pressspan-
platten auch glatte Blechtafeln untersucht. Zudem werden die Reifenbreite und die Gattung der 
Reifen variiert. Die Ergebnisse der durchgeführten Versuche sind in Tabelle  4-2 zusammenge-
fasst. Bei allen durchgeführten Versuchen kann festgestellt werden, dass unabhängig von 
Reifenbreite, Reifengattung und Untergrund immer Stick-Slip Effekte auftreten. Diese sind 
jedoch verschieden stark ausgeprägt. Nur bei Versuchen mit Reifen der Breite 245 mm auf 
lackierten Pressspanplatten kommt es zu sehr starken Stick-Slip Effekten, die Ratterschwin-
gungen im Lenksystem verursachen. Die durch die Versuchsreihe gewonnenen Ergebnisse 
decken sich mit den zuvor im Fahrversuch gewonnenen Erkenntnissen.  
 
Versuchsreihe: Rattern bei versch. Reifen und Unterlagen 
Nr. Reifentyp Gattung Unterlage Rattern ? 
1 245/45 R17 Winterreifen lackierte Pressspanplatte ja 
2 245/45 R17 Sommerreifen lackierte Pressspanplatte ja 
3 245/45 R17 Winterreifen glatte Blechtafel nein 
4 245/45 R17 Sommerreifen glatte Blechtafel nein 
5 205/60 R16 Sommerreifen lackierte Pressspanplatte nein 
6 205/60 R16 Sommerreifen glatte Blechtafel nein 
Tabelle  4-2: Ratterversuche mit unterschiedlichen Reifenbreiten und Unterlagen 
4.1.6 Analyse von Rattern durch Prüfstandsergebnisse und Modellbildung 
Die Darstellung der Wirkzusammenhänge im hydraulischen Lenksystem erfolgt für Rattern 
nachstehend anhand von reproduzierbaren Prüfstandsmessschrieben. Bereits anhand der Mess-
schriebe aus den Fahrversuchen konnte der Stick-Slip Effekt zwischen Reifen und Fahrbahnbe-
lag als Ursache von Rattern identifiziert werden. Die Messdaten der Prüfstände erlauben eine 
tiefer gehende Betrachtung. 
Eine am Ratterprüfstand gewonnene Messung ist in Bild  4-19 dargestellt. In Analogie zur 
Durchführung des Fahrversuchs wird der Lenkvorgang am Prüfstand ebenfalls mit einer mittle-
ren Zahnstangengeschwindigkeit beim Verfahren von Endanschlag zu Endanschlag von 
22 mm/s durchgeführt. Durch den aufgeprägten Lenkvorgang und die hydraulische Unterstüt-
zung wird Energie in das Lenksystem eingebracht und eine Verschiebung des Lenkzylinders 
hervor gerufen. Die durch Stick-Slip Effekte zwischen Reifen und Untergrund am Prüfstand 
auftretenden Schwingungen werden über die Spurstangen auf den Lenkzylinder übertragen. 
Über das Ritzel erfolgt die Übertragung der Schwingung auf die Ventilhülse. Die Schwingung 
der Ventilhülse wiederum führt zur Pulsation der Druckverläufe. Die am Ratterprüfstand 
gemessenen Druckverläufe weichen mit einer Frequenz von 18 Hz nur geringfügig von der im 
Fahrversuch ermittelten Ratterfrequenz (20 Hz) ab. Die Grundfrequenz der Druckschwingun-
gen beim Rattern liegt mit ca. 20 Hz im niederfrequenten, für den Menschen akustisch kaum 
wahrnehmbaren Schwingungsbereich. Durch die Druckpulsationen werden die mechanischen 
Anbauteile des Lenksystems, wie Leitungen, Kühler, Ventilgehäuse und Lenksäule, ebenfalls 
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zum Schwingen angeregt. Deren Körperschallabstrahlung wiederum liegt im Bereich des 
akustisch wahrnehmbaren Luftschalls.  
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Bild  4-19: Rattermessschrieb am Prüfstand (Standardleitung ohne Blenden) 
 
Da Reibkontakte mit Gummi sehr sensibel auf die Parameter Gleitgeschwindigkeit, Flächen-
pressung, Temperatur und Schmierung reagieren, kommt es bei der Reibpaarung Reifen-
Bodenbelag beim Gleiten häufig durch ein ständiges Wechselspiel von Verspannung und 
Entspannung zu Stick-Slip Effekten. Hierbei werden die Profilklötze des Reifens im Kontakt-
bereich aufgrund des Haft-Gleit-Übergangs zu Schwingungen angeregt  [34]. Neben der Ge-
räuschentstehung wird durch solche Effekte auch der Abrieb am Reifen erhöht.  
In Bild  4-20 ist ein exemplarischer Reibkraftverlauf FR zwischen Reifen und Bodenbelag über 
der Relativgeschwindigkeit x
.
 aufgetragen. 
 
 
Bild  4-20: Abhängigkeit der Reibkraft von der Relativgeschwindigkeit  
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Die Reibkraft ist am größten, wenn die Relativgeschwindigkeit gleich Null ist (Haftreibung). 
Mit wachsender Relativgeschwindigkeit wird die Reibung zunächst kleiner und steigt zu 
höheren Relativgeschwindigkeiten wieder an. Eine über der Relativgeschwindigkeit des Kon-
taktes fallende Reibkraftfunktion ist die Ursache für selbsterregte Reibschwingungen  [6],  [34]. 
Die Energie wird im fallenden Teil der Reibkraftfunktion vom hydraulischen Lenksystem in 
den Reifen, der auch ein schwingungsfähiges System darstellt, übertragen. Der abfallende Teil 
der Reibungskennlinie gibt genau dann Anlass zu selbsterregten Schwingungen des Lenksys-
tems, wenn gilt: 
 
d
x
F
x
R 


0

 Gl.  4-4
Ist der Betrag der Ableitung der Reibkraft nach der Relativgeschwindigkeit im kritischen 
Arbeitspunkt (x
.
=x
.
0) kleiner oder gleich der Systemdämpfung d des Lenksystems, wird das 
Lenksystem zu Schwingungen angeregt. Dies erklärt auch die im Fahrversuch beobachtete 
Abhängigkeit des Ratterns von der Zahnstangengeschwindigkeit. Schwingt das Lenksystem nun 
aufgrund der Entdämpfung bei einer kritischen Zahnstangengeschwindigkeit, muss es in Eigen-
frequenz schwingen. Die Schwingfrequenzen des Lenksystems liegen laut Messung am Prüf-
stand bei 18 Hz, im Fahrversuch bei 20 Hz und müssen demnach jeweils die Eigenfrequenz des 
Lageregelkreises sein.  
Mithilfe eines einfachen linearisierten Modells des Lageregelkreises soll die Eigenfrequenz des 
Lenksystems für den im Ratterversuche relevanten Arbeitspunkt im Folgenden mathematisch 
bestimmt werden. Stimmen die Eigenfrequenzen von Modell und Messung überein, kann die 
Entdämpfung des Lenksystems aufgrund des abfallenden Teils der Reibungskennlinie im 
Reifen-Fahrbahn-Kontakt nachgewiesen werden. Der Reifen-Fahrbahn-Kontakt muss bei der 
mathematischen Bestimmung der Eigenfrequenz nicht berücksichtigt werden. 
 
Zur Verdeutlichung der Signalflüsse wird zunächst der hydraulisch-mechanische Lageregelkreis 
als Blockschaltbild dargestellt (vgl. Bild  4-21). 
 
 
Bild  4-21: Blockschaltbild Zahnstangen Hydrolenkung  [63] 
Aus dem Blockschaltbild werden die Kraftflüsse im System deutlich. Die an der Zahnstange 
gegen die äußere Last wirkende Kraft setzt sich aus mechanischer Kraft (Fahrer) und hydrauli-
scher Unterstützungskraft zusammen. In Abhängigkeit der äußeren Last wird die hydraulische 
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Unterstützungskraft dosiert. Je höher die äußere Last ist oder je höher die Lenkwinkelge-
schwindigkeit des Fahrers ist, desto größer ist das rückwirkende Lenkradmoment für den 
Fahrer. Zur Aufstellung der Bewegungsgleichung werden die wirkenden Kräfte zunächst in 
einem Modellbild der Lenkung dargestellt (vgl. Bild  4-22). 
 
 
Bild  4-22: Modellbild der wirkenden Kräfte 
Der außen auf die Zahnstange wirkenden Lastkraft FL wirken die mechanische Kraft des Fah-
rers Fmech und die hydraulische Unterstützungskraft in Form einer Druckdifferenz am Lenkzy-
linder entgegen. Zudem wirken gegen die Bewegungsrichtung der Zahnstange geschwindig-
keitsabhängige Reibkräfte FR und Dämpfungskräfte FD. Die Newton’sche Bewegungsgleichung 
für das hydraulische Lenksystem lautet demnach 
 
DmechKLRLZred FFApFFxm 	  . Gl.  4-5
Alle im System wirkenden Massen- und Dämpfungskräfte werden auf den Lenkzylinder redu-
ziert. Die Reibkräfte FR setzen sich allgemein aus Coulomb’scher Gleitreibung FCoulomb, New-
ton’scher (geschwindigkeitsproportionaler) Reibung FNewton und Haftreibung zusammen (vgl. 
Bild  4-23). 
Die Haftreibung wird durch die bei Bewegung aus der Ruhelage auftretende Losbrechkraft FLos 
beschrieben. Der Anteil Coulomb’scher Reibung berechnet sich mit der Normalkraft FN zwi-
schen Kolben und Zylinderrohr zu: 
 
)( ZCoulombNCoulomb xsignFF 	   Gl.  4-6
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Bei einer ideal symmetrischen Krafteinleitung ist die Normalkraft FN gleich der Gewichtskraft 
der Zahnstange. Der Reibungsbeiwert Coulomb ist für Stillstand und Bewegung unterschiedlich, 
es gilt Coulomb, Haftreibung > Coulomb, Gleitreibung. Der Newton’sche Reibungsanteil kann in der Form 
 
ZNewtonNewton xF 	   Gl.  4-7
dargestellt werden. 
 
 
Bild  4-23: Reibkraftverlauf am Lenkzylinder 
 
Aus der Überlagerung der unterschiedlichen Reibkräfte ergibt sich die nach Stribeck benannte 
Reibkurve (vgl. Bild  4-23). Die Beschreibung der nichtlinearen Reibung kann näherungsweise 
nach  [28] erfolgen. Für Zahnstangengeschwindigkeiten x
.
Z, die unterhalb der Übergangsge-
schwindigkeit x
.
Z,Übergang liegt, kann demnach für die Haftreibung eine Abnahme 4. Ordnung 
angenommen werden: 
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Gl.  4-8
Oberhalb dieser Übergangsgeschwindigkeit fällt der Anteil der Haftreibung weg und es gilt 
dann 
 
CoulombNewtonR FFF 	 . 
Gl.  4-9
Die Dämpfungskraft ist proportional zur Zahnstangengeschwindigkeit x
.
Z und wird als viskose 
Dämpfung bezeichnet. Für die Dämpfungskraft FD gilt mit der auf den Lenkzylinder reduzierten 
Systemdämpfung dred: 
 
ZredD xdF 	  Gl.  4-10
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Das vom Fahrer durch die Drehbewegung L des Lenkrads gegen die Drehfedersteifigkeit cT 
aufzubringende Lenkmoment ML wird durch das Ritzel in eine Zahnstangenkraft übersetzt  
 
R
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MF )(  		 . Gl.  4-11
Die Höhe der hydraulischen Unterstützung wird aus dem Differenzwinkel zwischen Ritzel R 
und Lenkradwelle L bestimmt, ist lastabhängig und errechnet sich aus den Druckaufbauglei-
chungen für jede Zylinderkammer: 
 
 KZA
A
A AxQC
p 	  1  Gl.  4-12
 
 KZB
B
B AxQC
p 	  1  Gl.  4-13
Aus der Differenz der Druckänderungen für die einzelnen Zylinderkammern ergibt sich die 
Lastdruckänderung bei gleichen Kammerkapazitäten in der Mittelstellung der Lenkung 
CA = CB = CH zu  
 
 KZL
H
BAL AxQC
ppp 		  2 . Gl.  4-14
Der sich über den Kolben einstellende Lastvolumenstrom ist abhängig vom Lastdruck und von 
der Ventilstellung pL = f(V,QL). Dieser Zusammenhang kann in einem Kennlinienfeld darge-
stellt werden, das im Folgenden hergeleitet wird.  
Beim Lenkventil handelt es sich um eine negativ überdeckte A+A Vollbrückenschaltung mit 
Konstantstromquelle  [43]. Es kann davon ausgegangen werden, dass alle Strömungswiderstän-
de in Neutralstellung (V = 0) gleich sind. Als Bezugsgröße wird der Druck p0m gewählt, der 
sich in Neutralstellung bei unbelastetem Zylinder (V = 0 und FL = 0) einstellt. In diesem Fall 
ergeben sich die beiden Kammerdrücke zu jeweils p0m/2. Bei Auslenkung des Ventils lassen 
sich für die Teilvolumenströme unter Vernachlässigung des Rücklaufdrucks folgende Durch-
flussbeziehungen angeben (vgl. Bild  4-22): 
 
AoV ppBQ 	 )( 01   Gl.  4-15
AV pBQ 	 )( 02   Gl.  4-16
BoV ppBQ 	 )( 03   Gl.  4-17
BV pBQ 	 )( 04   Gl.  4-18
Die Beiwerte der Blendengleichung wie Dichte, Durchflusskoeffizient sowie Konstanten zur 
Flächenfunktionsberechnung werden durch die Konstante B berücksichtigt. Die Volumen-
strombilanzen werden mithilfe der Kontinuitätsgleichungen aufgestellt. Für den konstanten 
Systemvolumenstrom Q0 gilt: 
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42310 QQQQQ 		  Gl.  4-19
 
Für den Lastvolumenstrom folgt: 
 
3421 QQQQAxQ KZL 			   Gl.  4-20
Aus dem Kräftegleichgewicht am Kolben erhält man 
 
BAL pppp 		 . Gl.  4-21
Aus diesen Gleichungen lässt sich das Kennlinienfeld herleiten. Zweckmäßigerweise wird 
dabei von den beiden Brückenhalbgliedern (BHG) ausgegangen. Man erhält so die Ausdrücke 
für das linke BHG 
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und für das rechte BHG 
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Als Bezugsgröße der Drücke p0 und pA, pB wird der sich in der Mittelstellung ohne äußere Last 
einstellende Systemdruck p0m herangezogen, da er sich am Prüfstand einfach messen lässt. Aus 
Gl.  4-22 und Gl.  4-23 erhält man für beide BHG: 
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Durch die Symmetrie der Brückenschaltung ergibt sich für den Fall, dass keine äußere Last an 
der Zahnstange angreift, in Neutralstellung des Ventils (V = 0) aus Gl.  4-19 für den Systemvo-
lumenstrom: 
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Wird nun der Lastvolumenstrom auf den Systemvolumenstrom bezogen, lassen sich Gl.  4-24 
und Gl.  4-25 in dimensionsloser Form darstellen. 
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Die Bezugsgrößen sind dabei 0 V	 , mpp 000 	 , mAA pp 0	  und mBB pp 0	 . 
Durch Umstellung der beiden Wurzelgleichungen nach A  und B  erhält man: 
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Der bezogene Systemdruck 0  kann mithilfe der Kontinuitätsgleichung eliminiert werden. Aus 
Gl.  4-19 folgt: 
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Gl.  4-31
Werden die Drücke nun wieder auf den sich in Mittelstellung ohne äußere Last einstellenden 
Systemdruck p0m bezogen und die dimensionslosen Größen verwendet, ergibt sich für den 
Systemvolumenstrom: 
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Einsetzen von Gl.  4-26, Gl.  4-29 und Gl.  4-30 und auflösen nach 0  ergibt: 
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Gl.  4-33
Wird das Kräftegleichgewicht aus Gl.  4-21 auch auf p0m bezogen, gilt für den Lastdruck 
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Einsetzen von Gl.  4-29 und Gl.  4-30 liefert 
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Die Kennlinienfeldgleichung ergibt sich schließlich durch Einsetzen von Gl.  4-33 und Resubsti-
tution der Bezugsgrößen zu: 
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Das mithilfe dieser Gleichung ermittelte Kennlinienfeld ist in Bild  4-24 dargestellt.  
 
 
Bild  4-24: Kennlinienfeld A+A bei Konstantstromsystem 
 
Die Kennlinienfeldgleichung wird nach dem Lastvolumenstrom QL umgestellt und durch eine 
Reihenentwicklung nach Taylor, die nach dem zweiten Glied abgebrochen wird, linearisiert. 
Damit ergibt sich nach Taylor: 
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Der Lastvolumenstrom QL aus Gl.  4-14 kann mithilfe der Linearisierung der Kennlinienfeld-
gleichung im Arbeitspunkt auch durch Kenngrößen wiedergegeben werden  
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Als Arbeitspunkt wird die aus den Versuchen bekannte mittlere Zahnstangengeschwindigkeit 
von 22 mm/s bei einem Lastdruck von 50 bar gewählt. Dies entspricht in Bild  4-19 dem Zeitin-
tervall von 6,5 bis 7,5 Sekunden. Der Ventildifferenzwinkel in diesem Arbeitspunkt ist aus dem 
Fahrversuch bekannt und beträgt 0,24°. Die Reibkraft vereinfacht sich in dem beschriebenen 
Arbeitspunkt zu einer konstanten, gegen die Bewegungsrichtung der Zahnstange wirkenden 
Kraft.  
Der Wirkungsplan des hydraulischen Lenksystems kann nun mithilfe der Newtonschen Bewe-
gungsgleichung und der Beziehung für den Lastvolumenstrom aufgestellt werden (vgl. Bild 
 4-25). Die zur Ermittlung des Übertragungsverhaltens benötigten Konstanten werden aus den 
Daten des Lenkgetriebes bzw. aus den Messdaten von Fahr- und Prüfstandsversuchen ermittelt. 
Die Übertragungsfunktion wird definiert als Quotient von Ausgangsgröße zu Eingangsgröße. 
Im vorliegenden Fall ist das der Quotient aus Zahnstangenweg xZ und Lenkwinkel L. 
 
 
Bild  4-25: Wirkungsplan der Servolenkung 
 
Der in Bild  4-25 dargestellte Wirkungsplan der Servolenkung wird mithilfe von Matlab-
Simulink modelliert. Das Übertragungsverhalten des Lageregelkreises kann ebenfalls bestimmt 
werden und ist dem Bodediagramm aus Bild  4-26 zu entnehmen. Die Eigenfrequenz des 
modellierten Lageregelkreises entspricht mit 20 Hz exakt den aus Fahr- und Prüfstandsversu-
chen ermittelten Ratterfrequenzen im Lenksystem. Durch diese Übereinstimmung kann die 
Vermutung, dass die abfallende Reibungskennlinie des Reifen-Fahrbahn-Kontakts (vgl. Bild 
 4-20) das Lenksystems hinreichend entdämpft und zu selbsterregten Reibschwingungen anregt, 
bestätigt werden. 
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Bild  4-26: Übertragungsverhalten des Lageregelkreises 
4.2 Aufbau von Simulationsmodellen 
Mithilfe der Prüfstandsuntersuchungen und der Modellbildung beim Rattern konnten die 
Ursachen der beiden Geräuschphänomene Klappern und Rattern eindeutig identifiziert werden. 
Durch den Stoß auf die Zahnstange werden beim Klappern schnelle Ventilbewegungen verur-
sacht, die durch eine Wechselwirkung von Auf- und Entladen des Dehnschlauchs dynamische 
Volumenstromschwankungen im Lenksystem auslösen. Die dynamische Volumenstrom-
schwankungen erzeugen am Lenkventilausgang zur Tankleitung starke Druckschwankungen, 
die letztendlich zur Pseudokavitation und damit zu einer Geräuschentstehung am Lenkventil-
ausgang führen. Beim Rattern hingegen wird das Lenksystem aufgrund der Reibpaarung Rei-
fen-Untergrund hinreichend entdämpft und durch den aufgeprägten Lenkvorgang zu Eigen-
schwingungen angeregt.  
Zur Messung der beim Klappern auftretenden dynamischen Volumenströme steht keine geeig-
nete Messtechnik zur Verfügung. Durch die Systemsimulation können jedoch physikalische 
Größen berechnet werden, die am Prüfstand nur erschwert oder gar nicht gemessen werden 
können. Dazu zählen besonders die erwähnten dynamischen Volumenströme im hydraulischen 
System. Weiterhin können mithilfe der Simulation Lösungsansätze zur Vermeidung von Klap-
pern und Rattern in einem frühen Entwicklungszeitpunkt auf ihre Wirkungsweise hin abge-
schätzt werden.  
Das in dieser Arbeit verwendete Simulationsprogramm DSHplus ist ein eindimensionales 
Simulationsprogramm für hydraulische Systeme, dessen Bauteile entweder durch ihre physika-
lischen Eigenschaften charakterisiert werden können oder durch abgelegte Kennlinien abgebil-
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det werden  [45]. Beides ist in den erarbeiteten Simulationsmodellen zum Klappern und Rattern 
der Fall. Vorraussetzung für einen hohen Nutzen der Simulationsmodelle ist eine Verifikation 
der Modelle durch den Abgleich von Simulationsergebnissen mit gemessenen Größen aus 
Fahrversuchen oder Prüfständen. 
4.2.1 Simulationsmodell Klappern 
Das in Bild  4-27 dargestellte Simulationsmodell zum Klappern bildet den Prüfstandsaufbau ab 
und besteht aus einer Flügelzellenpumpe mit DBV, Lenkventil, Lenkzylinder, Torsionsfeder 
zur Erzeugung eines Lenkdifferenzwinkels und einem Lenkrad zur Einstellung des benötigten 
Lenkwinkels. Das Lenkrad ist durch einen Funktionsgenerator abgebildet, der einen fest einge-
stellten Lenkwinkel aufprägt. Dadurch wird in Analogie zum Prüfstandsaufbau die Fixierung 
des Lenkrads im eingelenkten Zustand simuliert. Die Lenkwinkelgeschwindigkeit wird durch 
Ableitung des Lenkwinkels errechnet. Die Druckleitung ist durch drei Rohrleitungen (RKP1 bis 
RKP3) modelliert. Die Schlauchkammern der Hochdruckleitung mit ihren druckabhängigen 
Volumenänderungen sind in den Volumenknoten berücksichtigt. Hier kann eine Volumenzu-
nahme in Abhängigkeit eines Referenzdrucks definiert werden. Durch die Widerstände B_1 
und B_2 werden die Druckabfälle am Resonator bzw. an Querschnittssprüngen bei den Über-
gängen von Rohr- zu Schlauchabschnitten berücksichtigt.  
 
 
Bild  4-27: Simulationsmodell Klappern 
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Die Tankleitung besteht aus zwei Rohrleitungen (RKP_TL1, RKP_TL2) und dem Kühler, der 
in Form eines Abschlusswiderstands ausgeführt ist. Die Volumenzunahme der beiden 
Schlauchkammern wird wie bei der Abbildung der Druckleitung durch Volumenknoten model-
liert. Die Bauteile Düse1 und Düse2 stellen die Widerstände der Einsteckblenden aus der 
Serienkonfiguration dar. Diese sind in der Klappersimulation deaktiviert, so dass in der Simula-
tion die gleiche Rücklaufleitungskonfiguration zugrunde liegt wie im Fahrversuch und am 
Klapperprüfstand. Die internen Leitungen, die das Lenkventil mit den Zylinderkammern ver-
binden, sind als Rohrleitungen (RKPA, RKPB) abgebildet. Genau wie am Prüfstand werden 
auch im Simulationsmodell die während einer Kurvenfahrt auf die Zahnstange wirkenden 
Kräfte über ein Feder-Masse Paket aufgebracht (Paket_Feder, Paket_Masse). Zur Anbindung 
dieser Pakete an den Lenkzylinder wird ein starres Feder-Dämpfer-System verwendet. Eine 
impulsartige Anregung, die im Fahrversuch durch die Überfahrt eines Stahlprofils und am 
Prüfstand durch einen Stoß mittels Hydropulser in das Lenksystem eingeleitet wird, kann im 
Simulationsmodell über einen Funktionsgenerator (Kraft_Signal) aufgebracht werden. Sein 
Signalverlauf entspricht dabei dem Signalverlauf des Hydropulsers am Prüfstand und wird über 
ein Kennlinienfeld aufgebracht. 
Die gewonnenen Simulationsergebnisse der Klappersimulation sind in Bild  4-28 dargestellt. 
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Bild  4-28: Simulationsergebnisse Klappern (Standardleitung ohne Blenden) 
 
Die wichtigen Simulationsgrößen aus diesem Modell sind, analog zum Klapperprüfstand und 
zum Fahrversuch, die Drücke am Lenkventileingang (p_LV_ein), am Lenkventilausgang 
(p_LV_aus) sowie der Druck am Pumpenausgang (p_P). Daneben ist noch der simulierte 
Volumenstrom am Lenkventilausgang (Q_LV_aus) dargestellt. Werden die Simulationsergeb-
nisse mit den am Prüfstand gewonnenen und in Bild  4-29 dargestellten Druckmessschrieben 
verglichen, ist das gleiche Schwingungsverhalten erkennbar. Auch in der Simulation schwingt 
das Lenksystem nach der Anregung durch den Funktionsgenerator über die gleiche Anzahl an 
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Perioden gedämpft aus. Die Schwingfrequenz weicht mit ca. 25 Hz nur um 2 Hz von der 
gemessenen Frequenz am Klapperprüfstand ab.  
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Bild  4-29: Prüfstandsergebnisse Klappern (Standardleitung ohne Blenden) 
 
Der Verlauf des Rücklaufdrucks hingegen unterscheidet sich von den Verläufen des Fahrver-
suchs und des Prüfstandsversuchs. Das Auftreten von nadelförmigen Druckspitzen, die beim 
Zusammenfallen der Kavitationsblasen entstehen, kann mithilfe der Simulation nicht exakt 
abgebildet werden. Die in DSHplus hinterlegte Physik ermöglicht es noch nicht, ab einem 
bestimmten Unterdruckniveau die aus dem Öl austretende Luft als Gasphase abzubilden und 
diese dann bei erneutem Druckanstieg wieder in Lösung gehen oder implodieren zu lassen, wie 
es für Kavitation typisch ist. Statt dessen muss sich darauf beschränkt werden, die Vorausset-
zungen für Kavitation, nämlich das Erreichen und kurzzeitige Halten des 0 bar Druckniveaus 
mit anschließendem Anstieg des Drucks am Ventilausgang, festzustellen.  
Das Simulationsmodell bildet noch weitere wesentliche Charakteristika des Klapperns ab. Dazu 
zählen insbesondere die dynamischen Systemvolumenströme. Die in Kapitel  4.1.3 getroffenen 
Überlegungen zum wechselnden Auf- und Entladen des Dehnschlauchs und den damit verbun-
denen dynamischen Volumenströmen finden sich auch in der Simulation wieder. Die lang 
anhaltende, tiefe Unterdruckphase wird genau dann erreicht, wenn der über das Lenkventil in 
die Tankleitung fließende Volumenstrom durch die Schließbewegung der abfließenden Steuer-
kanten stark abgebremst wird. Der beim erneuten Öffnen des Lenkventils in die Tankleitung 
fließende Volumenstrom liegt mit ca. 34 l/min (vgl. Volumenstrommaximum in Bild  4-28) in 
der gleichen Größenordnung, wie in Kapitel  4.1.3 abgeschätzt wurde. 
4.2.2 Simulationsmodell Rattern 
Das Simulationsmodell des Ratterprüfstands ist in Bild  4-30 dargestellt. Im Gegensatz zum 
Klappersimulationsmodell ist das Lenkrad nicht in einer Position fixiert, sondern der Funkti-
onsgenerator bildet eine Lenkbewegung vom linken in den rechten Endanschlag ab. Die Lenk-
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bewegung, die dabei aufgeprägt wird, entspricht der Lenkbewegung des Fahrversuchs und ist 
ebenfalls identisch mit der Lenkkurve am Ratterprüfstand. Ein weiterer Unterschied zum 
Klappersimulationsmodell besteht in der Anregung des Lenksystems. Beim Rattern wird kein 
äußerer Stoß auf das Lenksystem aufgebracht. Die Anregung erfolgt vielmehr aus der Lenkbe-
wegung und dem Reifen-Fahrbahn-Kontakt selbst. Entscheidend ist beim Rattersimulationsmo-
dell daher die Parametrierung der Reibungskennlinie der bewegten Masse (BewegteMasse1), 
die das Lenksystem hinreichend entdämpfen muss (vgl. Kapitel  4.1.6). Weiterhin ist das Kraft-
Weg Kennfeld (Kennfeld1) von Bedeutung, das die äußere Last auf das Lenksystem in Abhän-
gigkeit vom Lenkzylinderweg vorgibt. Im Kennfeld wird die Lenkkinematik der Vorderachse 
berücksichtigt, damit sich im Lenksystem in Abhängigkeit vom Lenkzylinderweg die korrekten 
Drücke einstellen. Dazu wurden die Zylinderkammerdrücke über dem Lenkzylinderweg im 
Fahrversuch aufgezeichnet und mit den Flächenverhältnissen am Lenkzylinder zu einem weg-
abhängigen Lastkraftkennfeld berechnet. Die Parametrierung der übrigen Bauteile (Lenkventil 
und Lenkgetriebe) ist identisch zum Klappersimulationsmodell. 
 
 
Bild  4-30: Simulationsmodell Rattern 
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Das Leitungssystem (Druck- und Rücklaufleitung) entspricht ebenfalls der Klappersimulation 
und auch die in der Rücklaufleitung eingebrachten Düsen, welche die in der Serienkonfigurati-
on im Rücklauf enthaltenen Blenden darstellen, werden bei der Rattersimulation deaktiviert.  
Den Nachweis über die Güte des Simulationsmodells erbringt schließlich die Betrachtung der 
Druckverläufe und der Frequenz der Druckschwankungen. Aus Bild  4-31 ist die Lenkbewe-
gung aus der Mittellage in Richtung Lenkanschlag anhand der Druckverläufe auf der Hoch-
druckseite über der Zeit zu erkennen.  
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Bild  4-31: Simulationsergebnisse Rattern (Standardleitung ohne Blenden) 
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Bild  4-32: Prüfstandsergebnisse Rattern (Standardleitung ohne Blenden) 
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Die aus Fahr- und Prüfstandsversuch bekannten Ratterschwingungen finden sich in der Simula-
tion als Druckschwankungen wieder. Im Simulationsmodell wird die Ratterfrequenz zu 19 Hz 
berechnet. Dieser Wert stimmt mit der in Bild  4-32 dargestellten Ratterfrequenz aus den 
Prüfstandsversuchen (18 Hz) sehr gut überein. 
4.3 Analyse des Lenksystems durch Parametervariationen im Rücklauf 
In den zuvor vorgestellten Kapiteln zur Untersuchung der Geräuschphänomene Klappern und 
Rattern wurden zunächst Messungen am Lenksystem mit modifizierter Rücklaufleitung im 
Fahrversuch und am Prüfstand vorgenommen. Als Modifikation zum Serienstand wurden aus 
der Rücklaufleitung beide Einsteckblenden entfernt. Auf Basis dieses Rücklaufleitungsaufbaus 
wurde ein Simulationsmodell aufgebaut und anhand von Messergebnissen aus Fahr- und 
Prüfstandsversuchen verifiziert. Im Folgenden wird diese Vorgehensweise reversiert. Um die 
Auswirkung von weiteren Modifikationen an der Rücklaufleitung auf Klappern und Rattern 
vorhersagen zu können, werden die zuvor erarbeiteten Simulationsmodelle heran gezogen. 
Durch einfache Parametervariation kann im Simulationsmodell die Abstimmung der Rücklauf-
leitung verändert und die Auswirkungen auf Klappern und Rattern untersucht werden (vgl. Bild 
 4-33).  
 
 
Bild  4-33: Modifikation der Rücklaufleitung 
Der in hydraulischen Lenksystemen verwendete Dehnschlauch dient der Minderung der Pum-
penpulsation und ist für diese Aufgabe genau abgestimmt  [2],  [9],  [20]. Eine Parametervariati-
on im Leitungsaufbau des Dehnschlauchs könnte sich in der Systemsimulation einerseits 
positiv auf die Bekämpfung von Klappern und Rattern auswirken, andererseits aber die Ab-
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stimmung der PMM verschlechtern. Die Auswirkungen der Parametervariationen des Dehn-
schlauchs auf die Pulsationsminderung können mit dem erarbeiteten Simulationsmodell nicht 
untersucht werden. Daher wird sich auf die Parametervariation im Rücklauf beschränkt. 
Die Erkenntnisse, die sich durch Parametervariationen der Rücklaufleitung aus den Simulati-
onsergebnissen ableiten lassen, werden durch Vermessungen entsprechend modifizierter Rück-
laufleitungen an den beiden Prüfständen verifiziert. Die aus den Leitungsmodifikationen zu 
gewinnenden Tendenzen zur Geräuschbekämpfung fließen im weiteren Verlauf der Arbeit in 
eine systematische Lösungsentwicklung ein. 
Zunächst werden in beiden Simulationsmodellen drei verschiedene Rücklaufleitungsvarianten 
parametriert. Dabei handelt es sich um die in Bild  4-33 dargestellte Serienleitung ohne Ein-
steckblenden (Serienleitung oB), sowie zwei weitere Varianten, bei denen der erste Schlauch-
abschnitt der Serienleitung zum einen durch ein Stahlrohr mit 8 mm Innendurchmesser (starre 
Rohrleitung) und zum anderen durch einen Flachschlauch mit hoher Volumenzunahme (Flach-
schlauchleitung) ersetzt wird. In jedem der beiden Simulationsmodelle wird im Fall der starren 
Rohrleitung das Bauteil Düse1 durch ein Rohrleitungsmodell mit 8 mm Durchmesser und einer 
Länge von 310 mm ersetzt. Im Fall der Flachschlauchleitung wird die Volumenaufnahme der 
beiden Volumenknoten TL1 und TL2 in Abhängigkeit vom Druck vergrößert. Die höhere 
Volumenaufnahme eines Flachschlauchs kommt durch einen ovalen Bereich zustande, der sich 
unter Druck in seine runde Ausgangsform zurück verformt. Dadurch wird bereits bei geringen 
Systemdrücken eine hohe Volumenaufnahme erreicht. Die Verformung des Schlauchs unter 
Druck verändert die in Bild  4-34 beispielhaft gezeigte Querschnittsfläche von 104,4 mm² auf 
132,7 mm². Bei einem Schlauch der Länge 310 mm führt die Verformung von oval nach rund 
bei Druckerhöhung zu der dargestellten Aufnahme von Volumen.  
 
 
Bild  4-34: Volumenaufnahme eines Flachschlauchs 
Die Auswirkung dieser Parameteränderungen in der Rücklaufleitung auf die Klappersimulation 
ist in Bild  4-35 anhand der Druckverläufe am Pumpenausgang (p_P), am Lenkventileingang 
(p_LV_ein) und am Lenkventilausgang (p_LV_aus) dargestellt.  
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Bild  4-35: Klappersimulation von drei verschiedenen Rücklaufleitungsvarianten 
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Bild  4-36: Klappermessung von drei verschiedenen Rücklaufleitungsvarianten 
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Aus den simulierten Druckverläufen ist zu erkennen, dass sich durch die Substitution des ersten 
Schlauchabschnitts der Rücklaufleitung durch eine starre Rohrleitung aufgrund des verringerten 
Strömungsquerschnitts ein höheres Druckniveau am Lenkventilausgang einstellt (3,8 zu 
2,4 bar). Ein erhöhter Rücklaufleitungsdruck wirkt sich positiv auf die Systemdämpfung aus, da 
weniger Schwingungsmaxima auftreten und das System nach der Stoßanregung schneller 
wieder zur Ruhe kommt. Der leicht angehobene Rücklaufleitungsdruck stützt sich am Lenkven-
til ab und erzeugt einen höheren Verdrehwiderstand, der für die verbesserte Dämpfung verant-
wortlich ist. Trotz der verbesserten Dämpfung kommt es am Lenkventilausgang zu ausgepräg-
ten 0 bar Druckphasen. Vermutlich kann im Prüfstandsversuch das schlagartige Ausgasen von 
in Öl gelöster Luft nicht vermieden werden. Die Verwendung der starren Rohrleitung sorgt 
zudem für eine Verringerung der Kapazität des Rücklaufs. Durch diese Maßnahme verbessert 
sich zwar einerseits die Systemdämpfung, andererseits führt die verringerte Kapazität aber zu 
höheren Druckamplituden am Lenkgetriebeausgang (bis 25 bar), was im Prüfstandsversuch eine 
stärkere Neigung dieser Leitungskonfiguration zum Klappern erwarten lässt.  
Die Vergrößerung der Kapazität der Rücklaufleitung durch die Parametrierung der Flach-
schlauchleitung bewirkt zum einen eine weitere Reduzierung der Schwingungsanzahl auf der 
Druckseite des Lenkventils und zum anderen einen deutlich geglätteten Druckverlauf hinter 
dem Lenkventil. Die Simulationsergebnisse zeigen, dass die Volumenstromschwankungen im 
System, die durch die stoßartige Anregung des Lenkzylinders verursacht werden, durch eine 
höhere Kapazität in der Rücklaufleitung stark gedämpft werden können. Im Rücklauf sind 
keine ausgeprägten 0 bar Druckphasen und keine Druckanstiege über 5 bar mehr zu erkennen.  
Um die Erkenntnisse aus der Klappersimulation mit Parametervariationen im Aufbau der 
Rücklaufleitung zu validieren, werden am Klapperprüfstand Versuchsreihen mit Rücklauflei-
tungen durchgeführt, die auf gleiche Weise verändert sind. Die gemessenen Druckverläufe der 
drei Rücklaufleitungsvarianten sind Bild  4-36 zu entnehmen. 
Durch die Messergebnisse können die mithilfe des Simulationsmodells gewonnenen Erkennt-
nisse bestätigt werden. Die Erhöhung des Druckabfalls in der Rücklaufleitung durch den 
Einbau einer starren Rohrleitung mit 8 mm Durchmesser anstelle des ersten Schlauchabschnitts 
führt im Vergleich zur Leitungsvariante ohne Einsteckblenden (Serienleitung oB) auch am 
Klapperprüfstand zu einer Verringerung der Schwingungsmaxima am Lenkgetriebeeingang. 
Allerdings kommt es durch die Verringerung der Leitungskapazität, wie die Simulationsergeb-
nisse vermuten ließen, in der Realität zu nadelförmigen Druckspitzen. Diese sind im Vergleich 
zur Serienleitung ohne Blenden deutlich stärker ausgeprägt. Einen positiven Effekt auf das 
Klappern kann im Versuch durch die Verwendung eines Flachschlauchs erzielt werden. Wie 
bereits durch die Simulation gezeigt werden konnte, führt die höhere Leitungskapazität zu 
deutlich geglätteten Druckverläufen auf Hoch- und Niederdruckseite. Am Lenkgetriebeausgang 
fällt der Druck nicht mehr auf 0 bar ab und es treten auch keine nadelförmigen Druckspitzen 
auf. 
Wie sich die Parameteränderungen im Rücklaufleitungsaufbau auf das Rattern auswirken, wird 
zunächst durch Parametervariationen des Rattersimulationsmodells untersucht. In den Druck-
verläufen der Leitungsvariante ohne Blenden (Serienleitung oB) treten sowohl am Lenkventil-
eingang als auch am Lenkventilausgang hohe Schwingungsmaxima auf (vgl. Bild  4-37). Neben 
dem störenden Rattergeräusch haben vor allem die starken Druckschwankungen auf der Hoch-
druckseite eine negative Auswirkung auf das Lenkgefühl, da es bei derart hohen Amplituden zu 
einem spürbar schwankenden Lenkradmoment kommt. Einen zunächst unerwarteten Verlauf 
zeigen die simulierten Drücke bei Verwendung der starren Rohrleitung. Der aufgrund des 
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geringeren Durchflussquerschnitts der Rohrleitung leicht gestiegene Druck im Rücklauf und die 
verringerte Kapazität führen in der Simulation zu einer Unterdrückung des Ratterphänomens. 
Vor und hinter dem Lenkventil sind keine Druckschwankungen mehr zu erkennen. Die simu-
lierten Druckverläufe der starren Rohrleitung lassen vermuten, dass die in der Serienkonfigura-
tion vorhandenen Kapazitäten das Ratterphänomen begünstigen. Demnach müssten sich durch 
den Flachschlauch ebenfalls starke Druckschwingungen im Lenksystem ergeben. Die Simulati-
onsergebnisse der Flachschlauchleitung bestätigen diese Vermutung. Die Amplituden im 
Rücklaufdruck fallen im Vergleich zur Serienleitung ohne Blenden durch die höhere Kapazität 
etwas geringer aus, aber auf der Hochdruckseite des Lenksystems kommt es über den gesamten 
Lenkzyklus zu starken Geräusch verursachenden Druckschwingungen. Die Verringerung der 
Kapazität im Rücklauf verändert die Systemdämpfung derart, dass es nicht mehr zu Schwin-
gungen des Lageregelkreises der Lenkung kommt. 
Die Vermessung der drei Leitungsvarianten am Ratterprüfstand bestätigt das simulierte Sys-
temverhalten (vgl. Bild  4-38). Sowohl bei der Serienleitung ohne Blenden als auch bei der 
Flachschlauchleitung kommt es zu sehr starken Druckschwankungen vor und hinter dem 
Lenkventil. Genau wie in der Simulation der Flachschlauchleitung zu erkennen war, bewirkt 
die vergrößerte Kapazität im Rücklauf nur eine leichte Verringerung der Amplituden des 
Rücklaufleitungsdrucks. Auf der Hochdruckseite kommt es hingegen nach wie vor zu starken 
Druckschwankungen, die auch im Lenkrad zu spüren sind. Die leichte Erhöhung des Rücklauf-
leitungswiderstands und die Verringerung der Leitungskapazität sorgen für eine deutliche 
Reduzierung der Druckamplituden auch Hoch- und Niederdruckseite des Lenksystems und 
verbessern im Ratterfall die Systemdämpfung erheblich. 
Aus den Simulationsergebnissen und den Messergebnissen der verschiedenen Rücklauflei-
tungsvarianten für den Klapper- und Ratterfall lassen sich für eine nachfolgende Lösungsent-
wicklung diese Gegebenheiten festhalten: 
Ein erhöhter Leitungswiderstand im Rücklauf trägt in beiden Fällen zu einer Reduzierung der 
Druck- und Volumenstromschwankung und damit zu einer Geräuschreduzierung bei. Durch die 
Vergrößerung der Kapazität im Rücklauf können die Ursachen des Klapperphänomens beseitigt 
werden, im Ratterfall führt diese Maßnahme hingegen zu einer Verschlechterung des Schwing-
verhaltens. Die Reduzierung der Kapazität des Rücklaufs hat einen gegenläufigen Effekt. 
Rattern kann durch eine Stahlrohrleitung mit geringer Kapazität und kleinerem Strömungsquer-
schnitt vermieden werden, die für Klappern typischen Volumenstromschwankungen werden 
jedoch ungedämpft übertragen und das Klapperphänomen tritt im Vergleich zur Serienleitung 
ohne Blenden deutlich ausgeprägter auf. Dieser Zielkonflikt muss durch eine zu entwickelnde 
Lösungsmaßnahme aufgelöst werden.  
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Bild  4-37: Rattersimulation von drei verschiedenen Rücklaufleitungsvarianten 
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Bild  4-38: Rattermessung von drei verschiedenen Rücklaufleitungsvarianten 
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5 Entwicklung von Kennzahlen zur Leitungsbewertung 
Bevor mit einer Lösungsentwicklung zur Klapper- und Ratterbekämpfung begonnen werden 
kann, muss ein Bewertungsschema für mögliche Lösungsansätze erstellt werden, das den 
Einfluss der Lösungsansätze auf Klappern und Rattern erfasst. Dazu ist die Aufstellung von 
objektiven Bewertungskriterien notwendig, die beispielsweise die Form der Druckverläufe oder 
die Höhe der Druckdifferenzen in Hoch- und Niederdruckleitung im jeweils betrachteten 
Arbeitspunkt erfassen. Die vergleichende Betrachtung von verschiedenen Druckmessschrieben 
eines Arbeitspunktes alleine ist für eine Bewertung zu ungenau, da aus einer Messkurve nicht 
immer alle für eine Bewertung wichtigen Informationen erkannt und nur Tendenzen abgelesen 
werden können. 
Objektive Bewertungskriterien können in allen drei oben vorgestellten Disziplinen Simulation, 
Prüfstandsversuch und Fahrversuch, gewonnen werden. Rein subjektiv zu bewertende Einflüs-
se, wie zum Beispiel die Geräuschintensität im Fahrzeuginnenraum, können erst nach erfolgter 
Lösungsentwicklung und Applikation im Versuchsfahrzeug untersucht werden. 
Die in Kapitel  4 beschriebene Untersuchung der Geräuschphänomene Klappern und Rattern hat 
gezeigt, dass die Ausführung der Rücklaufleitung einen großen Einfluss auf die Geräuschent-
stehung hat. Ein erhöhter Leitungswiderstand des Rücklaufs kann Klappern und Rattern zwar 
nicht verhindern, wirkt sich aber – im Vergleich zu einer Rücklaufleitung mit geringem Wider-
stand (Serienleitung oB) – dennoch positiv auf das Geräusch aus. Zudem kann mithilfe der 
Systemsimulation und den Prüfstandsversuchen gezeigt werden, dass sich die Erhöhung der 
Kapazität der Rücklaufleitung unmittelbar hinter dem Lenkventil sehr positiv auf das Klappern 
auswirkt, sich die Ratterneigung des Lenksystems jedoch deutlich verstärkt. Hieraus wird 
deutlich, dass sinnvolle Variationsparameter für die Abstimmung des Leitungsaufbaus, wie 
Widerstände, Kapazitäten und Induktivitäten, für eine spätere Lösungsentwicklung in Betracht 
gezogen werden müssen. Leitungslängen können aufgrund des begrenzten Bauraums im Fahr-
zeug nicht verändert werden. Das Bewertungsschema muss daher sicherstellen, dass genau der 
Leitungsaufbau hervorgehoben wird, der sowohl Klappern als auch Rattern mit dem geringsten 
Energieverlust am besten dämpft. Feldhusen stellt zur Bewertung von Lösungen in  [15] ein 
gewichtetes Punkteverfahren vor, das für jede Lösungsvariante anhand von verschiedenen 
Bewertungskriterien eine charakteristische Kennzahl bestimmt. Die Einführung einer charakte-
ristischen Klapper- und Ratterkennzahl für jede Leitungsvariante ermöglicht eine objektive 
Vergleichbarkeit. Beispielsweise lässt sich der bekannte Worst-Case des Rücklaufs (Standard-
leitung oB) mit einer anderen Lösungsvariante vergleichen. Durch die Bestimmung von Kenn-
zahlen wird neben dem Vergleich von verschiedenen Leitungsaufbauten untereinander auch 
noch die Feststellung der gewünschten Idealkonfiguration ermöglicht.  
5.1 Klapperkennzahl 
Die Vorgehensweise bei der Bestimmung einer Klapperkennzahl sei anhand der Druckverläufe 
in der Rücklaufleitung ohne Blenden (Serienleitung oB) aus dem Prüfstandsversuch erläutert 
(vgl. Bild  4-12). Der dargestellte Messschrieb zeigt die Druckverläufe am Lenkventileingang 
(p_LV_ein), am Lenkventilausgang (p_LV_aus) sowie den Druckverlauf am Pumpenausgang 
(p_P). Aus den Druckverläufen lassen sich verschiedene Bewertungskriterien ableiten, die zur 
Bestimmung einer Klapperkennzahl benötigt werden. Aus der Messkurve des Pumpendrucks 
wird das erste Bewertungskriterium bestimmt, das die Anzahl der Schwingungen berücksich-
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tigt, die nach der Anregung des Systems zum Zeitpunkt 0,05 s auftreten. Im vorliegenden Fall 
sind dies 7 Schwingungen. Die Anzahl der Schwingungen gibt Aufschluss über die System-
dämpfung. Je höher die Anzahl der Schwingungen nach einer Anregung ist, desto schlechter ist 
die Systemdämpfung und wird entsprechend negativ bewertet.  
Beim zweiten Bewertungskriterium handelt es sich um die Zeitspanne, innerhalb derer am 
Lenkventilausgang ein Druck kleiner als 0,1 bar vorherrscht. Da bei niedrigen Rücklaufdrücken 
Kavitationskeime entstehen können, müssen lange Unterdruckphasen möglichst vermieden 
werden.  
Zur Bestimmung des Widerstands der Hochdruckleitung, der gleichzeitig als drittes Bewer-
tungskriterium dient, wird die Druckdifferenz zwischen Pumpenausgang und Lenkgetriebeein-
gang bestimmt. Dieses Bewertungskriterium erfasst die Höhe des Druckabfalls im Dehn-
schlauch und berücksichtigt damit den Energieverlust von PMM. 
Die Höhe des ersten Druckanstiegs (Anfangspeak) im Rücklauf (Zeitpunkt 0,07 s in Bild  4-12) 
wird als viertes Bewertungskriterium heran gezogen. Ein hoher Anfangspeak deutet auf einen 
hohen dynamischen Volumenstrom und eine schlechte Systemdämpfung hin, die ein starkes 
Fortpflanzen des Klapperns im Lenksystem und dessen Anbauteilen erwarten lässt (Repetie-
ren). Das Auftreten nadelförmiger Druckspitzen in der Rücklaufleitung wird durch Kavitation 
verursacht und muss zwingend vermieden werden.  
Das Produkt aus der Anzahl der nadelförmigen Spitzen und der Höhe der Druckspitzen ergibt 
das fünfte Bewertungskriterium. Treten bei einer Lösungsvariante häufig hohe, nadelförmige 
Druckspitzen auf, hat dies eine schlechte Bewertung der Lösung zur Folge. 
Der Druckverlust im Rücklauf hat Einfluss auf Klappern und wird mit dem sechsten Bewer-
tungskriterium erfasst. Eine Verringerung des Strömungsquerschnitts im Rücklauf durch die 
Integration eines Widerstands oder durch die Substitution eines Leitungsabschnitts (Schlauch-
leitung durch starre Rohrleitung) erhöhen den Druckverlust im Rücklauf. Dadurch verbessert 
sich zwar die Systemdämpfung und damit auch das Klappern, allerdings wird durch einen 
höheren Druckabfall mehr Wärme in das System eingebracht. Zusätzlich trägt ein permanent 
wirkender Widerstand zu einem erhöhten Energiebedarf des Lenksystems und damit zu einem 
steigenden Kraftstoffbedarfsanteil bei. 
Um aus den sechs vorgestellten Bewertungskriterien eine Klapperkennzahl zu berechnen, muss 
zunächst eine Punktevergabe für die einzelnen Kriterien durchgeführt werden  [15]. Wichtig ist 
dabei, dass aus dieser Punktevergabe eindeutig ersichtlich ist, ob ein Bewertungskriterium als 
gut oder schlecht eingestuft wird. Die Punktevergabe ist dem nachfolgenden Urteilsschema 
(vgl. Tabelle  5-1) zu entnehmen.  
 
 
Tabelle  5-1: Urteilsschema Klappern 
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Die obersten Zeile enthält alle sechs Bewertungskriterien, während die Punktevergabe der 
ersten Spalte entnommen werden kann. Je höher die Punktezahl ist, desto schlechter ist die 
Bewertung. Wird ein Bewertungskriterium schlecht beurteilt, werden 4 Punkte vergeben, bei 
guter Beurteilung 0 Punkte. In den weiteren Spalten sind die verschiedenen Wertebereiche 
eines jeden Bewertungskriteriums dargestellt. Über den Wertebereich wird eine genaue Punkte-
vergabe ermöglicht. Als Beispiel sei die vierte Spalte des Urteilsschemas genannt, die das 
Bewertungskriterium „delta p im Dehnschlauch“ repräsentiert. Durch den Druckabfall von 
10 bar werden dem vierten Bewertungskriterium laut Urteilsschema 2 Punkten zugeordnet.  
Da nicht alle sechs Bewertungskriterien zu gleichen Teilen für das Klappern verantwortlich 
sind, muss für eine sinnvolle Bestimmung der Klapperkennzahl eine Gewichtung der einzelnen 
Bewertungskriterien durchgeführt werden. Die Gewichtung der Bewertungskriterien erfolgt 
anhand des Erfahrungswissens aus Fahr- und Prüfstandsversuchen. Tabelle  5-2 zeigt das 
Bewertungsschema. 
 
 
Tabelle  5-2: Bewertungsschema Klappern (Serienleitung oB) 
 
In der ersten Spalte sind die Bewertungskriterien und in der dritten Spalte die zugehörigen 
Einheiten wiederzufinden. Die unterschiedliche prozentuale Gewichtung der Bewertungskrite-
rien ist in der zweiten Spalte dargestellt. Aus der Gewichtung ist das Optimierungsziel zu 
erkennen. Das Überfahren eines Hindernisses mit einem einmalig wahrnehmbaren Schlagge-
räusch wird vom Fahrer akzeptiert. Ein repetierendes Geräusch, das noch nach dem Überfahren 
eines Hindernisses über einen gewissen Zeitraum wahrnehmbar ist, wird jedoch als störend 
empfunden und im schlimmsten Fall als Funktionsstörung interpretiert. Deshalb ist eine Ver-
ringerung der Schwingungsanzahl im Pumpendruck nach dem Überfahren des Hindernisses für 
die Vermeidung des Repetierens maßgebend. Dieser Sachverhalt schlägt sich in der Gewich-
tung nieder. Die vierte Spalte (e) gibt die aus den Messwerten berechneten Werte für die 
einzelnen Bewertungskriterien wieder. Die folgende Spalte (w) zeigt die Punktevergabe für das 
zuvor errechneten Ergebnis. Die Berechnung der Klapperkennzahl erfolgt schließlich mithilfe 
der letzten Spalte (wg). Die hier dargestellten Werte berechnen sich jeweils aus dem Produkt 
der Punktezahl des Bewertungskriteriums aus der Spalte (w) und der Gewichtung  [15]. 
Um die Vorgehensweise zu verdeutlichen, wird die Bestimmung der Bewertungszahl für das 
Bewertungskriterium „Anzahl an Schwingungen im Pumpendruck“ beispielhaft durchgeführt: 
Aus dem Druckmessschrieb am Pumpenausgang (p_P) (vgl. Bild  4-12) können 7 Schwingun-
gen ist für das Bewertungskriterium „Anzahl an Schwingungen im Pumpendruck“ gezählt 
werden. Aus dem Urteilsschema ergibt sich für 7 Schwingungen eine Punktezahl von 4. Mithil-
fe des Bewertungsschemas wird aus dem Produkt der Punktezahl (Spalte w) und der Gewich-
tung (0,4) eine gewichtete Kennzahl der Größe 1,6 (Spalte wg) berechnet. Die Summe aller auf 
diese Weise bestimmten Kennzahlen ergibt schließlich die für den Druckmessschrieb charakte-
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ristische Klapperkennzahl. Aus der Vermessung der Serienleitung ohne Blenden im Rücklauf 
am Klapperprüfstand lässt sich eine Klapperkennzahl mit dem Wert 3,7 bestimmen (vgl. 
Tabelle  5-2). 
Die Berechnung der Klapperkennzahl wird vollautomatisch mithilfe eines erstellten Skripts 
innerhalb des Softwaretools Diadem von National Instruments durchgeführt. Am Prüfstand und 
im Fahrversuch erfassten Messdaten sowie die in der Simulation berechneten Größen werden 
vom Skript zunächst eingelesen. Anschließend werden die Bewertungskriterien bestimmt und 
diesen die entsprechenden Punkte aus dem Urteilsschema zugeordnet. Danach erfolgt die 
Gewichtung jedes Bewertungskriteriums anhand des Bewertungsschemas und schließlich eine 
Aufsummierung zur Klapperkennzahl.  
5.2 Ratterkennzahl 
Die Ratterkennzahl wird analog zur Klapperkennzahl bestimmt. Zur besseren Veranschauli-
chung der Kennzahlberechnung werden ebenfalls die Druckverläufe für die Serienkonfiguration 
des Lenksystems ohne Blenden in der Rücklaufleitung (Serienleitung oB) aus dem Prüfstands-
versuch verwendet (vgl. Bild  5-1). 
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Bild  5-1: Rattermessschrieb mit Hüllkurven (Serienleitung oB) 
 
Zur Bestimmung der Ratterkennzahl werden die Messgrößen Druck am Lenkventileingang 
(p_LV_ein), Druck am Lenkventilausgang (p_LV_aus) und Druck am Pumpenausgang (p_P) 
heran gezogen. Aus den dargestellten Druckverläufen werden zunächst vier verschiedene 
Bewertungskriterien bestimmt. Dazu zählen neben den beiden Bewertungskriterien „delta p im 
Dehnschlauch“ und „delta p in der Rücklaufleitung“ noch zwei weitere, die mit „normierter 
Flächeninhalt im Zulauf“ bzw. „normierter Flächeninhalt im Rücklauf“ benannt werden.  
Die genannten Kriterien bewerten die Druckverläufe unmittelbar vor und hinter dem Lenkven-
til, während vom linken in den rechten Endanschlag gelenkt wird. In Bild  5-1 ist das der Be-
reich von ca. 5,5 bis 10,6 Sekunden. Innerhalb des Zeitintervalls ist das charakteristische 
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Rattern, das sich durch starke Schwankungen der Druckverläufe sowohl am Lenkgetriebeein-
gang als auch am Lenkgetriebeausgang äußert, im Messschrieb zu erkennen. Werden um die 
beiden Druckverläufe Hüllkurven gelegt (vgl. Bild  5-1), ergeben sich aus den Flächeninhalten 
zwischen den oberen und den unteren Hüllkurven dividiert durch die Länge des Zeitintervalls 
(5,1 s) die normierten Flächeninhalte der Druckverläufe vor (p_LV_ein) und hinter (p_LV_aus) 
dem Lenkventil. In einem schlecht gedämpften Lenksystem kommt es bei ungünstigen Rei-
bungsverhältnissen zwischen Reifen und Fahrbahnbelag zu starken Ratterschwingungen und 
die entsprechend normierten Flächeninhalte der Druckverläufe fallen groß aus. In einem besser 
gedämpften System sind sie geringer. Der normierte Flächeninhalt im Zulauf des Lenkventils 
ermöglicht zudem eine Beurteilung des Lenkgefühls im Fahrzeug. Treten auf der Hochdruck-
seite sehr starke Schwingungsamplituden auf, sind diese vom Fahrer im Lenkrad zu spüren. 
Um aus den soeben vorgestellten Bewertungskriterien eine Ratterkennzahl zu ermitteln, muss 
analog zur Vorgehensweise bei der Klapperkennzahl eine Punktevergabe durchgeführt werden. 
Die Punktevergabe für die einzelnen Bewertungskriterien ist im Urteilsschema in Tabelle  5-3 
dargestellt.  
 
 
Tabelle  5-3: Urteilsschema Rattern 
 
Da die vier Bewertungskriterien nicht zu gleichen Teilen Einfluss auf das Rattern nehmen, ist 
zur Bestimmung der Ratterkennzahl eine Gewichtung der einzelnen Bewertungskriterien 
notwendig. Die Gewichtung der Bewertungskriterien wurde auch in diesem Fall anhand des 
Erfahrungswissens aus Fahr- und Prüfstandsversuchen durchgeführt. In Tabelle  5-4 ist das 
Bewertungsschema für das Rattern dargestellt. Die Vorgehensweise bei der Ermittlung der 
Ratterkennzahl verläuft in Analogie zur Klapperkennzahl. Die Bewertung der Serienleitung 
ohne Blenden im Rücklauf führt zu einer Ratterkennzahl von 3,3. 
 
 
Tabelle  5-4: Bewertungsschema Rattern (Serienleitung oB) 
 
Für die Berechnung der Ratterkennzahl steht ebenfalls ein Skript zur Verfügung, das aus den 
am Prüfstand und im Fahrversuch gewonnenen Messdaten sowie den in der Simulation berech-
neten Größen eine Ratterkennzahl ermittelt. 
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5.3 Kennzahlen der untersuchten Leitungen 
Im Folgenden werden die zuvor eingeführten Methoden zur Kennzahlenberechnung für Klap-
pern und Rattern auf die drei in Kapitel  4.3 untersuchten Rücklaufleitungen angewendet. Die 
Betrachtung der Kennzahlen ermöglicht im Gegensatz zur reinen Betrachtung der Druckmess-
schriebe einen einfacheren und schnelleren Vergleich der verschiedenen Leitungsvarianten. 
Zudem können die Kennzahlen der Simulationsergebnisse und der Messergebnisse direkt 
miteinander verglichen werden. In Kapitel  4.3 konnte gezeigt werden, dass die simulierten 
Druckverläufe sehr gut mit den am Prüfstand gemessenen Druckverläufen übereinstimmten. 
Dies ist auch für die Kennzahlen der Fall. In Tabelle  5-5 sind die Klapper- und Ratterkennzah-
len der simulierten und an beiden Prüfständen vermessenen Rücklaufleitungen gegenüber 
gestellt. Die detaillierten Bewertungsschemata der einzelnen Rücklaufleitungsvarianten sind im 
Anhang zu finden.  
 
Klapperkennzahl Ratterkennzahl Rücklaufleitung 
Klapperprüfstand Simulation Ratterprüfstand Simulation 
Serienleitung mit Blenden 2,10 2,05 2,65 2,65 
Serienleitung oB 3,70 3,45 3,30 3,30 
starre Rohrleitung 3,70 3,35 0,70 0,50 
Flachschlauchleitung 0,45 0,40 3,15 3,15 
Tabelle  5-5: Kennzahl der simulierten und vermessenen Rücklaufleitungsvarianten 
 
Die in Kapitel  4.3 untersuchten Änderungen am Aufbau der Rücklaufleitung haben einen 
starken Einfluss auf das Systemverhalten. Dies spiegelt sich auch beim Vergleich der Klapper-
kennzahlen wider. Die Vergrößerung der Leitungskapazität am Lenkventilausgang mithilfe des 
Flachschlauchs dämpfen die Volumenstromschwankungen und tragen zur Minderung bzw. 
sogar zur Beseitigung des Klapperphänomens bei. Die Klapperkennzahlen fallen sowohl in der 
Messung als auch in der Simulation bei Verwendung eines Flachschlauchs sehr stark ab. Die 
Verringerung der Kapazität durch den Einsatz einer starren Rohrleitung am Lenkventilausgang 
verringern die Klapperkennzahlen hingegen nicht.  
Ein gegenläufiges Verhalten ist in den Ratterkennzahlen zu erkennen. Beim Rattern führt die 
Verringerung der Leitungskapazität am Lenkventilausgang durch die Verwendung einer starren 
Rohrleitung zu einer Schwingungsdämpfung im System. Die Rücklaufleitung mit starrer 
Rohrleitung am Lenkventilausgang besitzt die niedrigsten Ratterkennzahlen. Die Erhöhung der 
Kapazität durch den Einsatz eines Flachschlauchs am Lenkventilausgang führt hingegen zu 
keinem verbesserten Systemverhalten, da die Ratterkennzahlen nur in geringem Maße sinken.  
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6 Entwicklung von Gegenmaßnahmen 
Das Lösungsspektrum zur Beseitigung der beiden Geräuschphänomene Klappern und Rattern 
soll zunächst möglichst breit gefächert sein. Als Vorgehensweise bietet sich der allgemeine 
Konstruktionsprozess nach Koller  [15]. In einem ersten Schritt werden daher Anforderungen an 
eine Lösung definiert und in Form einer Anforderungsliste zusammengestellt. Geeignete 
Triggergrößen, die eine Gegenmaßnahme zur Geräuschbekämpfung einleiten können, werden 
im zweiten Schritt aus den Druck- und Volumenstromverläufen des Lenksystems bestimmt. 
Eine systematische Entwicklung von Prinziplösungen (PL) erfolgt im dritten Schritt. Die 
Prinziplösungen werden in einer Lösungsmatrix gegliedert und zunächst nur in ihrer Funktion 
vorgestellt. Eine Auswahl geeigneter Prinziplösungen aus der Lösungsmatrix findet mithilfe 
einer Auswahlliste im vierten Schritt statt, bevor im fünften und letzten Schritt mit der Gestal-
tung ausgewählter Prinziplösungen begonnen wird. 
6.1 Erstellung einer Anforderungsliste 
Mit der Anforderungsliste müssen alle Bedingungen der zu lösenden Aufgabe erfasst werden. 
Die Aufgabe besteht darin, eine Lösung des in Kapitel  4.3 beschrieben Zielkonflikts bei der 
Klapper- und Ratterbekämpfung zu entwickeln. Zudem muss eine mögliche Lösung für die 
Anwendung im Kfz geeignet sein. Sehr komplexe und teuere Lösungen sollten daher bereits 
durch die Bedingungen der Anforderungsliste ausgeschlossen werden. Eine Geräuschbekämp-
fung mittels akustischem Gegenschallverfahren beispielsweise kann aufgrund der unwirtschaft-
lichen technischen Umsetzung von vornherein ausgeschlossen werden. Veränderungen in den 
Leitungsführungen des Lenksystems fallen aus Bauraumgründen ebenso aus der Betrachtung, 
wie die Integration von zusätzlichen Leitungen (Bypässe, etc.). Veränderungen an den Lenk-
ventilsteuerkanten (vgl. Bild  2-6) oder an der Vorspannung des Druckstücks (vgl. Bild  2-2) 
würde zu einer Verstimmung des Lenksystems führen und eventuell zu einem veränderten 
Fahrverhalten beitragen.  
Zur Reduzierung der beim Klappern und Rattern auftretenden Volumenstromschwankungen 
sind Veränderung im Aufbau der Hochdruckleitung denkbar, allerdings kann ein solcher 
Eingriff auch zu einer Verstimmung der Resonatoren im Dehnschlauch führen, wodurch die 
Pumpe als Geräuschquelle stark in den Vordergrund treten würde (siehe Kapitel  3.1). Die von 
Bootz in  [5] vorgestellten Pulsationsminderer im Dehnschlauch vermeiden zwar Volumen-
stromspitzen durch das plötzliches Entladen der Dehnschlauchkammern, werden aber bei jedem 
Lenkvorgang aktiviert und erzeugen zusätzliche Druckverluste. Dies ist auch dann der Fall, 
wenn kein Klappern oder Rattern auftritt. Steigende Druckverluste im Lenksystem erzeugen 
zusätzliche Wärme, die angeführt werden muss und erhöhen den Kraftstoffbedarfsanteil des 
Lenksystems. Daraus lässt sich ableiten, dass durch eine Lösungsmaßnahme nur ein sehr 
geringer permanenter Druckverlust im Lenksystem erzeugt und dieser nur bei Bedarf kurzzeitig 
erhöht werden darf. Eine messtechnische Erfassung von Klappern und Rattern (z.B. durch 
Drucksensoren) und eine gezielte Veränderung des Übertragungsverhaltens der Leitungen im 
Lenksystem beispielsweise über elektrohydraulische Schnellschaltventile (SSV)  [70], scheidet 
aus Kostengründen für den Einsatz im Kfz aus. Aus den genanten Gründen und den in Kapitel 
 5.3 gewonnenen Erkenntnissen empfiehlt sich das Ergreifen von Lösungsmaßnahmen gegen 
Klappern und Rattern im Lenkungsrücklauf. Die benötigten Anforderungen an eine entspre-
chende Lösung sind in der Anforderungsliste in Tabelle  6-1 zusammengefasst.  
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Anforderungsliste  
für ein "System zur Bekämpfung von hydraulischem Klappern und Rattern im Lenkungsrücklauf" 
Geometrie: Breite: in Rohrrichtung (x-Richtung = axiale Richtung) maximal 310 mm 
  Höhe: y-Richtung maximal 30 mm 
  Tiefe: z-Richtung maximal 30 mm 
  Anordnung: wenn möglich Integration in die Tankleitung, nahe Ventilausgang 
  Anschluss: für Prototyp Rohrverschraubung 8L, 10L, 12L nach DIN 2353 
Kinematik: Zeit: zum Sensieren 5 ms und zum Reagieren ebenfalls 5 ms 
 Leitungsführung: darf aus Bauraumgründen nicht verändert werden 
Kräfte: Drücke: 
kurzzeitige Anhebung des Druckniveaus in der Tankleitung auf 
p_LV_aus = 10 bar erlaubt, um Klappern und Rattern durch 
Aufstauen zu vermeiden 
permanenter Druckabfall von 0,3 bis 0,5 bar in der Tankleitung 
erlaubt 
  Volumenströme: Stoß auf das Lenksystem verursacht einen Volumenstrompuls > 30 l/min 
Energie: Wirkungsgrad: möglichst hoch 
  Verlust: möglichst gering 
  Zustandsgrößen: Temperatur: Einsatzbereich im Fahrzeug: -40° bis 130°C Lösung soll wirksam sein bei: -15° bis 110°C 
Stoff: Fluid: 
Pentosin CHF 11S 
Viskosität: 12 mm²/s 
E-Modul: 10617,6 bar 
Dichte: 801,5 kg/m³ 
Signal: Sensorik: keine elektrische Sensorik erlaubt,  Sensor rein hydraulisch/mechanisch 
  Aktuatorik: 
rein hydraulisch/mechanische Betätigung  
(z.B. über Flächenverhältnis oder Federkraft),  
kein elektrischer Aktuator für Betätigung erlaubt 
  Anzeigearten: im Prüfstandversuch dynamische Drucksensoren,  Signalerfassung mit Messrechner 
  Funktionsnachweis: 
Messschriebe der Drucksensoren,  
Sichtstreckenmessung, 
akustische Wahrnehmung (Gehör) 
Sicherheit: Erlaubte Fehlerzustände: 
bei Versagen: Klappern und Rattern weiter gelöst (Wunsch) 
maximale Verlustleistung 40 Watt  
(entspricht 2 bar Druckabfall bei 14 l/min) 
kein Totalausfall der Servolenkung 
keine Leckage 
  Robustheit: gegen Änderungen der Randbedingungen,  wie Temperatur und Druck,  
  Skalierbarkeit: Übertragbarkeit auf verschiedene Lenksysteme mit Konstant-Stromsystemen von 9 bis 20 l/min 
Gebrauch: Gütekriterien für den Funktionsnachweis: 
objektive Bewertung anhand von Klapper- und Ratterkennzahlen, 
subjektive Bewertung mit Gehör,  
keine nadelförmigen Druckspitzen im Rücklaufdruck,  
keine Kavitation sichtbar (Nachweis mit Sichtstrecke), 
keine Druckschwingungen vor und hinter dem Lenkventil 
Instandhaltung: Wartungsfreiheit: erforderlich 
  Austausch: durch Tausch der Rücklaufleitung 
Kosten: Herstellkosten: möglichst gering 
Tabelle  6-1: Anforderungsliste 
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6.2 Aktivierungszeitpunkte von Gegenmaßnahmen 
Die Erfassung von Klappern und Rattern erfolgt am Prüfstand zum einen durch die Messung 
von dynamischen Drücken in der Druck- und Rücklaufleitung und zum anderen durch die 
subjektive Wahrnehmung (Gehör) des Bedieners. Zur Bestimmung eines Triggers für die 
Aktivierung einer Gegenmaßnahme im Rücklauf werden die gemessenen bzw. simulierten 
Systemgrößen für den Klapperfall näher betrachtet. Klappern wird durch einen Stoß auf den 
Lenkzylinder verursacht, hat im Vergleich zum Rattern wesentlich höhere Druck- und Volu-
menstromschwankungen im Lenksystem zur Folge und kann im System einfacher sensiert 
werden. Da Rattern nur auf bestimmten Böden und bei bestimmten Reifenbreiten auftritt und 
wesentlich geringere Druck- und Volumenstromschwankungen im Lenksystem verursacht, ist 
eine Detektierung weitaus schwieriger. Zur Vermeidung von Rattern empfiehlt sich daher eine 
passive, permanent wirkende Gegenmaßnahme, beispielsweise eine zur Rattervermeidung 
abgestimmte Rücklaufleitung (starre Rohrleitung am Lenkventilausgang, vgl. Kapitel  4.3 und 
 5.3), die nur sehr geringe zusätzliche Druckverluste erzeugt. 
Im Gegensatz dazu sollte eine Lösung zur Vermeidung von Klappern nur im Bedarfsfall, bei 
tatsächlich auftretenden, hohen Druck- und Volumenstromschwankungen, automatisch aktiviert 
und danach wieder deaktiviert werden. Zur systematischen Lösungsentwicklung werden aus 
diesem Grund zunächst der Druckmessschrieb des Drucksensors am Lenkventilausgang 
(p_LV_aus) und der mittels Systemsimulation am Lenkgetriebeausgang berechnete dynamische 
Volumenstrom (Q_LV_aus) betrachtet (vgl. Bild  6-1).  
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Bild  6-1 Druck- und Volumenstromverlauf im Klapperfall 
 
Die Zeitverläufe des gemessenen Drucks und des simulierten Volumenstroms am Lenkgetrie-
beausgang zeigen zwei charakteristische Zeitpunkte. Zum Zeitpunkt I, wenn das Lenkventil 
durch die Anregung des Hydropulsers so verstimmt wird, dass sich das im Dehnschlauch 
gespeicherte Ölvolumen schlagartig in Richtung Tankleitung entlädt, steigen sowohl Druck (bis 
ca. 9 bar) als auch Volumenstrom (bis ca. 22 l/min) stark an. Zum Zeitpunkt II werden die 
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Ventilsteuerkanten zum Tank hin wieder verschlossen, der hohe Volumenstrom wird abge-
bremst und im Öl gelöste Luft gast aus. Sowohl Druck als auch Volumenstrom erreichen zu 
diesem Zeitpunkt ihre Minimalwerte. Bei einer möglichen Lösung können die beiden Zeitpunk-
te als Trigger dienen, um eine Maßnahme zur Vermeidung von Klappern zu aktivieren. Denk-
bar wäre ein Triggerelement, das zum Zeitpunkt I auf den Volumenstrompuls (und damit auf 
den schnellen Druckanstieg) reagiert oder ein Element, welches den Druckabfall (das Ab-
schneiden des Volumenstroms) zum Zeitpunkt II sensiert und darauf reagiert. Das Triggern zu 
einem späteren Zeitpunkt, beispielsweise beim Auftreten der kavitationsbedingten nadelförmi-
gen Druckspitzen, ist aufgrund der sehr geringen Reaktionszeit für eine Gegenmaßnahme nicht 
zielführend.  
Die beiden Triggerzeitpunkte – Zeitpunkt I bei maximalem Druck und Volumenstrom am 
Lenkventilausgang (p_LV_aus_max, Q_LV_aus_max) und Zeitpunkt II bei minimalem Druck 
und Volumenstrom am Lenkventilausgang (p_LV_aus_min, Q_LV_aus_min) – sind in der 
nachstehenden Prinziplösungsmatrix wieder zu finden.  
6.3 Erstellung einer Matrix aus Prinziplösungen 
Die in Tabelle  6-2 dargestellte Lösungsmatrix besitzt zwei Achsen. Auf der x-Achse sind die 
soeben beschriebenen Triggerzeitpunkte aufgetragen (I und II). Um am Lenkventilausgang den 
Triggerzeitpunkt I oder II sensieren zu können, muss der in der Rücklaufleitung aktuell vorherr-
schende Druck mit einem Referenzdruck verglichen werden. Die Referenzdrücke sind ebenfalls 
auf der x-Achse der Lösungsmatrix wieder zu finden. In den ersten beiden Spalten wird als 
Referenzdruck der Atmosphärendruck heran gezogen. Der Druck hinter einer Messblende wird 
hingegen in der dritten Spalte als Referenzdruck verwendet. Die y-Achse der Lösungsmatrix 
stellt die Wirkprinzipien der gefundenen Prinziplösungen (PL) dar. Dabei handelt es sich um 
aktive Maßnahmen zur Klappervermeidung, die sich mit geringem Aufwand in die Rücklauflei-
tung des Lenksystems integrieren lassen. Die Wirkprinzipien der einzelnen Prinziplösungen 
werden im Folgenden vorgestellt und mit den Triggerzeitpunkten verknüpft.  
Bei der ersten Prinziplösung (vgl. Zeile 1 der Lösungsmatrix aus Tabelle  6-2) wird zu einer auf 
Rattern hin optimierten Rücklaufleitung (starre Rohrleitung) über ein 2/2-Wege Schaltventil im 
Klapperfall eine Kapazität hinzu geschaltet. Durch die zusätzliche Kapazität werden Volumen-
stromschwankung gedämpft und eine Geräuschentstehung vermieden. Das 2/2-Wege Schalt-
ventil kann sowohl zum Triggerzeitpunkt I, wenn der Druck am Lenkventilausgang maximal 
wird (p_LV_aus_max), als auch zum Zeitpunkt II, wenn der Druck auf 0 bar abfällt 
(p_LV_aus_min), geschaltet werden. Der maximale oder minimale Druck am Lenkventilaus-
gang ist gleichzeitig auch einer der beiden benötigten Steuerdrücke des 2/2-Wege Schaltventils 
(vgl. Tabelle  6-2 PL1 a,b). Als zweiter Steuerdruck wird der Atmosphärendruck (p_Atm) 
verwendet. Zum Zeitpunkt I wird neben dem maximalen Druck auch der maximale Volumen-
strom (Q_LV_aus_max) erreicht (vgl. Tabelle  6-2 PL1c). Der maximale Volumenstrom wird 
über den Druckabfall an einer Messblende (p_MB) detektiert. Die Drücke vor und hinter der 
Messblende dienen dem 2/2-Wege Schaltventil bei der PL1c als Steuerdrücke.  
Die zweite Prinziplösung beruht ebenfalls auf einem 2/2-Wege Schaltventil, das in die auf 
Rattern hin optimierte Tankleitung eingesetzt wird. Durch das Schalten des Ventils wird ein 
Staudruck unmittelbar hinter dem Lenkventil erzeugt, der dem starken Druckabfall entgegen 
wirkt. Das Ventil kann zu den beiden oben beschrieben Triggerzeitpunkten (I und II) betätigt 
werden. Dazu wird eine Steuerseite des 2/2-Wege Schaltventils mit dem Atmosphärendruck 
oder dem Druck hinter einer Messblende (p_MB) beaufschlagt. Die Steuerdrücke für die 
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andere Steuerfläche des 2/2-Wege Schaltventils werden durch die Triggergrößen 
p_LV_aus_max oder p_LV_aus_min selbst gebildet. Bei der PL2c kann die Feder auf einer 
Steuerfläche des 2/2-Wege Schaltventils aufgrund eines Speichers entfallen. Der Speicher 
besitzt eine mit Öl und eine mit Luft gefüllte Kammer und wird bei zugeschaltetem Ventil 
geladen. Hat der Speicher am Ende des Ladevorgangs den gleichen Druck wie vor dem 2/2-
Wege Schaltventil erreicht, wird das Ventil wieder in die offene Position zurück geschaltet und 
das Aufstauen aufgehoben.  
Bei beiden Prinziplösungen haben die verwendeten 2/2-Wege Schaltventile unterschiedlich 
große Steuerflächen, damit im statischen Fall eine Vorzugsstellung gewährleistet werden kann. 
 
       Vergleichs-
größen 
Prinziplösung 
p_LV_aus_max 
> 
p_Atm 
p_LV_aus_min 
< 
p_Atm 
p_LV_aus_max 
> 
p_MB 
schaltbare 
Kapazität 
 
 
PL1 
a) b) c) 
schaltbare 
Blende 
 
 
PL2 
a) b) c) 
Tabelle  6-2: Matrix mit Prinziplösungen 
6.4 Auswahl von Lösungen 
Im Folgenden sollen die erarbeiteten Prinziplösungen miteinander verglichen und eine Ent-
scheidung für die zu verfolgenden Ansätze getroffen werden. Dazu werden die Anforderungen, 
welche in Tabelle  6-1 detailliert beschrieben wurden, in fünf Gruppen zusammengefasst und in 
einer Auswahlliste dargestellt (vgl. Tabelle  6-3). Die einzelnen Gruppen berücksichtigen die 
Komplexität und den benötigten Bauraum, Kosten, Funktionsstabilität, den möglichen Einfluss 
auf das Lenkradmoment sowie den zur Geräuschminderung benötigten Energiebedarf der 
entsprechenden Prinziplösung. Alle aufgeführten Prinziplösungen bedeuten einen erhöhten 
Aufwand gegenüber passiven Geräuschminderungsmaßnahmen, wie beispielsweise einer 
permanent wirkenden Einsteckblende, da sie ein bedarfsgerecht schaltendes Ventil beinhalten. 
Von allen Prinziplösungen wird erwartet, dass sie eine gegenüber den passiven Maßnahmen 
verbesserte Wirksamkeit besitzen.  
Die Funktionsstabilität und Komplexität stellen Kritikpunkte für die PL2a dar. Schaltet das 
Ventil bei einem Druckanstieg am Lenkventilausgang in die Drosselstellung wird zwar ein 
Staudruck zur Vermeidung der Kavitation erzeugt, aber ein Zurückschalten in die offene 
Position kann nur durch eine Druckabsenkung am Lenkventilausgang erfolgen. Dazu ist ein 
I I II
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aufwendiger Eingriff in die Steuerung der Verstellblende des Stromregelventils der Pumpe 
notwendig.  
Einen weiteren Kritikpunkt stellen die Kosten bei allen Prinziplösungen dar, die am 2/2-Wege 
Ventil den Atmosphärendruck als Steuerdruck benötigen. Zur Gewährleistung der Funktion 
muss eine leckagefreie Dichtstelle zwischen Öl- und Luftseite des Ventils sichergestellt wer-
den. Dazu ist erheblicher Fertigungsaufwand notwendig. 
Aufgrund dieser Überlegungen sowie aufgrund der Tatsache, dass sich der Triggerzeitpunk I 
anhand des Druckabfalls an einer Messblende sehr einfach ohne Atmosphärendruck bestimmen 
lässt, erfolgt eine Entscheidung für die Konstruktion einer schaltbaren Kapazität nach PL1c und 
die Konstruktion einer schaltbaren Blende nach PL2c. Im nächsten Schritt werden diese beiden 
Prinziplösungen zu Prototypen gestaltet. 
 
  Prinziplösung nach  ENTSCHEIDEN 
Auswahlkriterien beurteilen: 
 
(+) ja 
(-) nein 
(?) Informationsmangel 
(!) Anforderungsliste prüfen 
Prinziplösungen kennzeichnen: 
 
(+) Lösung weiter verfolgen 
(-) Lösung scheidet aus 
(?) Information beschaffen 
(!) Anforderungsliste prüfen 
geringe Komplexität/Bauraum 
geringe Kosten 
Funktionsstabilität 
keine Rückwirkung auf Lenkmoment 
CO2 günstig 
Pr
in
zi
pl
ös
un
ge
n 
PL A B C D E 
Bemerkungen 
En
ts
ch
ei
du
ng
 
PL1a + - + + + Dichtung gegenüber Atmosphäre kritisch - 
PL1b + - + + + Dichtung gegenüber Atmosphäre kritisch - 
PL1c + + + + + Schaltelement muss sehr dynamisch sein + 
PL2a - + - + - 
Dichtung gegenüber Atmosphäre kritisch, evtl. kein selbständiges 
Zurückschalten des 2/2-Wege Ventils 
 Druckabsenkung durch Reduzierung des Systemvolumenstroms 
 Eingriff in die Volumenstromregelung der Pumpe nötig 
 ansonsten permanenter Druckverlust am 2/2-Wege Ventil 
- 
PL2b + - + + + Dichtung gegenüber Atmosphäre kritisch - 
PL2c 
+ + + + + 
Schaltelement muss sehr dynamisch sein, Blendenquerschnitt und Speicher-
volumen bestimmen Öffnungsverzögerung 
+ 
Tabelle  6-3: Auswahlliste für Prinziplösungen 
6.5 Gestaltung ausgewählter Lösungen 
Im folgenden Kapitel werden die zuvor ausgewählten Prinziplösungen zu Funktionsmustern 
gestaltet. Als Grundlage für die Auslegung der wesentlichen Funktionselemente der Prinziplö-
sungen dienen die in Kapitel  4.2 vorgestellten Simulationsmodelle zum Klappern und Rattern. 
Zu den wichtigsten Funktionselementen zählen beispielsweise Blendenquerschnitte, Federstei-
figkeiten, Federvorspannwege oder Ölvolumina. Für die PL2c wird für das Zurückschalten des 
2/2-Wege Schaltventils in die offene Position neben der Speichervariante eine zweite mechani-
sche Schaltstufe vorgestellt.  
Seite 78 Kapitel 6 
 
6.5.1 Speicherventil 
Beim Speicherventil handelt es sich um einen Prototypen, der auf dem Wirkprinzip der PL2c 
(vgl. Kapitel  6.3) beruht. Das Speicherventil ist ein 2/2-Wege Ventil in Schieberbauweise, das 
im Klapperfall selbstständig den Durchflussquerschnitt an einer Steuerkante verringert und 
dadurch einen Staudruck im Ventilzulauf erzeugt, um die Entstehung der Unterdruckphase 
aufgrund der am Lenkventil abreißenden Ölsäule zu vermeiden. Der erzeugte Staudruck wird 
zeitlich solange aufrecht erhalten, bis die Füllung eines Speichervolumens über einen engen 
Querschnitt stattgefunden hat. Erst wenn im Speicher der gleiche Druck wie im Zulauf herrscht, 
öffnet das Speicherventil den Durchflussquerschnitt an der Steuerkante wieder und der Stau-
druck im Zulauf kann auf das Normalniveau herabgesetzt werden. Das Speichervolumen ist so 
groß gewählt worden, dass sich eine zeitliche Verzögerung ergibt, die größer als die Dauer der 
Lenkventilschwingungen ist. Treten im Rücklauf hingegen geringere Volumenstromschwan-
kungen auf – wie es beim Rattern der Fall ist – ist das Speicherventil inaktiv. Zur Auslegung 
des aus Blende und Speicher bestehenden hydraulischen Zeitgliedes wurde auf Luhmer  [36] 
und Weingarten  [68] zurück gegriffen. Das Schnittbild des Speicherventils ist im offenen, 
durchströmten Zustand in Bild  6-2 dargestellt.  
Das Speicherventil besteht aus einem Gehäuse, das durch zwei Deckel gegen die Umgebung 
abgedichtet wird. Für den einfachen Leitungseinbau befinden sich an den beiden Deckeln 
Rohranschlüsse. Das Gehäuse besitzt auf beiden Seiten Ausdrehungen, die auf der linken Seite 
zur Aufnahme eines Ventilsitzes und auf der rechten Seite zur Aufnahme einer Verschluss-
schraube dienen. Radial verteilte Durchgangsbohrungen verbinden die beiden Ausdrehungen 
miteinander. Koaxial zu den Ausdrehungen ist eine Stufenbohrung in das Gehäuse eingebracht, 
in der zum einen ein Speicherkoben, eine Feder und der rechte Steuerquerschnitt eines Ventil-
schiebers geführt werden, zum anderen aber auch der Schaft des Ventilschiebers gelagert ist. 
 
 
 
 
 
 
 
Bild  6-2: Speicherventil im Ausgangszustand 
 
Ein Ringraum im Ventilsitz verbindet den Rückraum des rechten Steuerquerschnitts über eine 
Entlastungsbohrung mit den Durchgangsbohrungen. Der Schaft des Ventilschiebers bildet 
zusammen mit dem Ventilsitz eine Steuerkante, die bei einer Schließbewegung vom linken 
Steuerquerschnitt verschlossen wird. Im Ventilsitz sind zudem Bypass-Drosseln eingebracht, 
die radial um die Steuerkante verteilt sind. Der Ventilschaft ist hohl gebohrt und besitzt an 
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seinem rechten Ende eine Blende mit kleinem Querschnitt. Die Blende verbindet den Ventilzu-
lauf mit dem Speicherraum. Der Speicherkolben besitzt ein Dichtelement, um eine Kontamina-
tion des mit Luft gefüllten Federraums auf der rechten Seite des Speicherkolbens mit Öl zu 
vermeiden. Der rechte Steuerquerschnitt des Ventilschiebers ist geringfügig größer als der linke 
Steuerquerschnitt, wodurch sich – beim Anliegen gleich großer Drücke – eine resultierende 
Kraft in Öffnungsrichtung ergibt und sich im stationären Zustand eine definierte Öffnungsposi-
tion einstellt. Die Bewegungsabläufe des Ventilschiebers und des Speicherkolbens im Klapper-
fall, werden im Folgenden beschrieben. 
Bei einem stationären Volumenstrom von 14 l/min befindet sich der Ventilschieber in geöffne-
ter Stellung. Der Speicher hat das gleiche Druckniveau, das vor dem Ventilschieber im Zulauf 
des Ventils herrscht. Durch den Flächenunterschied der beiden Steuerquerschnitte wird der 
Ventilschieber bei gleichen Drücken auf beiden Seiten nach links in die offene Stellung ge-
drückt (vgl. Bild  6-2).  
 
 
Bild  6-3: Speicherventil in Staudruckstellung 
 
Bei plötzlichem Anstieg des Volumenstroms aufgrund einer schlagartigen Entladung des 
Dehnschlauchs durch eine Achsschwingung zum Zeitpunkt I, steigt auch die Druckdifferenz an 
der Steuerkante an. Die Steuerkante dient als Messblende. Da der Druck im Speicher bei einer 
Verschiebung des Speicherkolbens um nur wenige Millimeter nicht signifikant ansteigt und 
über die sehr kleine Blende im Ventilschieber kein großer Volumenstrom in den Speicher 
fließen kann, stellt sich somit ein Zustand ein, bei dem auf der linken Seite der Hauptstufe ein 
höherer Druck anliegt als auf der rechten Seite. Obwohl die Steuerquerschnitte nicht gleich 
sind, verschiebt sich der Ventilschieber nach rechts, vergrößert damit den Druckabfall an der 
sich schließenden Steuerkante und erreicht die in Bild  6-3 dargestellte Position. 
 
 
Bild  6-4: Speicherventil im Speicherladezustand 
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Der Schließvorgang wird zudem durch Strömungskräfte an der Steuerkante unterstützt, die in 
schließende Richtung wirken. Bei geschlossener Steuerkante kann das Fluid nur noch über die 
Bypass-Drosseln im Ventilsitz abfließen. Dadurch stellt sich vor der linken Steuerfläche ein 
erhöhter Staudruck ein, der die Entstehung der Pseudokavitation und damit das Klappern 
vermeidet. Bedingt durch den Staudruck fließt ein Teil des Fluids durch die Blende im Ventil-
schieber in den Speicher und erhöht dort allmählich den Druck, wodurch sich der Speicherkol-
ben gegen die Feder weiter nach rechts bewegt (vgl. Bild  6-4).  
Erreicht nun der Speicher annähernd dasselbe Druckniveau wie im Zulauf, entsprechen die 
Kraftverhältnisse dem Ausgangszustand bei offener Steuerkante. Wie in Bild  6-5 veranschau-
licht, öffnet der Ventilschieber nun wieder aufgrund der unterschiedlichen Flächenverhältnisse 
der beiden Steuerquerschnitte. 
 
Bild  6-5: Speicherventil beim Öffnungsvorgang 
 
Das Öffnen der Steuerkante führt zu einer Absenkung des Staudruckniveaus. Dadurch wird 
auch die Schließkraft am Ventilsitz minimiert. Die in öffnende Richtung wirkende Kraft nimmt 
dagegen nur geringfügig ab, weil im Speicher – bedingt durch den geringen Durchmesser der 
Blende – der Druck länger aufrecht erhalten bleibt. Dies hat den wichtigen Vorteil, dass der 
Ventilschieber nicht schwingen kann, sondern direkt in die offene Position verfährt. Anschlie-
ßend entlädt sich der Speicher über die Blende im Ventilschieber, der Speicherkolben bewegt 
sich nach links und im Speicher stellt sich der gleiche Druck wie im Zulauf ein. Im Bewe-
gungsablauf wird der Ausgangszustand wieder erreicht  [65]. Der für den Funktionsnachweis 
am Prüfstand verwendete Ventilprototyp ist in Bild  6-6 dargestellt.  
 
 
Bild  6-6: Prototyp des Speicherventils 
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6.5.2 Zahnventil 
Das Zahnventil beruht genau wie das Speicherventil auf dem Wirkprinzip der PL2c (vgl. 
Kapitel  6.3). Im Klapperfall wird durch das selbstständige Schließen eines 2/2-Wege Schieber-
ventils ein stetig steigender Staudruck im Ventilzulauf erzeugt. Dieser vermeidet die Entste-
hung der Unterdruckphase aufgrund der Lenkventilschwingungen. Überschreitet das erzeugte 
Staudruckniveau einen einstellbaren Grenzwert, wird eine weitere Steuerkante geöffnet, die den 
Staudruck im Ventilzulauf so weit verringert, bis das Ausgangsdruckniveau erreicht ist. Wäh-
rend des Druckabbaus im Zulauf bewegt sich der Ventilschieber zurück in die Ausgangspositi-
on und öffnet dabei die Hauptsteuerkante. Tritt keine Achsschwingung auf, ist das Zahnventil 
inaktiv. 
Ein Schnittbild des Zahnventils ist im offenen, durchströmten Zustand in Bild  6-7 dargestellt.  
 
 
 
Bild  6-7: Zahnventil im Ausgangszustand 
 
Es besteht aus einem Gehäuse und zwei Deckeln mit Rohranschlüssen. Eine von rechts in das 
Gehäuse eingebrachte Stufenbohrung dient zur Führung einer axial beweglichen Hauptstufe 
und zur Aufnahme einer Führungs- und einer Distanzhülse, die beide von einem Sicherungsring 
axial fixiert werden. Eine Drehbewegung der Führungshülse um die Ventilachse wird durch 
eine im Schnitt nicht dargestellte radiale Fixierung verhindert. Die andere Seite des Sicherungs-
rings wird als Anlagefläche für ein Tellerfederpaket verwendet, das über ein relativ zum Ge-
häuse verdrehbares Einstellelement vorgespannt werden kann. Eine Bohrung in der Hauptstufe 
dient als Führung einer mit Langlöchern versehenen Nebenstufe, die in axialer Richtung Spiel 
zum Tellerfederpaket besitzt. Haupt- und Nebenstufe können unabhängig voneinander axial 
verschoben werden, zudem kann sich die Nebenstufe auch relativ zur Hauptstufe verdrehen. 
Die zur axialen Bewegung der Hauptstufe benötigte Kraft kann über die Veränderung der 
Federvorspannung der Hauptstufenfeder mittels eines innerhalb des Einstellelements für das 
Tellerfederpaket verdrehbar gelagerten Verstellnippels beeinflusst werden. Sowohl in die linke 
als auch in die rechte Gehäusehälfte sind 4 um jeweils 90° versetzte Bohrungen eingebracht, die 
eine Verbindung zur Stufenbohrung herstellen und gleichzeitig eine Steuerkante bilden. Die 
linke Hubbegrenzung der Hauptstufe wird durch das Ende der Stufenbohrung gebildet. Haupt- 
und Nebenstufe können sich so weit nach rechts bewegen, bis die Nebenstufe am Tellerfeder-
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paket anliegt. Sowohl die Haupt- und die Nebenstufe als auch die Führungshülse besitzen eine 
jeweils am Umfang angeordnete Verzahnung, deren Funktion einem Kugelschreibergetriebe 
entspricht. Die Bewegungsabläufe der Funktionselemente des Zahnventils im Klapperfall, 
werden im Folgenden beschrieben. Steigt der Volumenstrom zum Zeitpunkt I schlagartig an, 
werden die Haupt- und die Nebenstufe aufgrund der steigenden Druckdifferenz an der als 
Messblende wirkenden Steuerkante gegen die weiche Spiralfeder nach rechts bewegt und die 
Hauptstufe verschließt den Durchfluss an der Steuerkante innerhalb kürzester Zeit. Dieser 
Zustand ist in Bild  6-8 dargestellt. 
 
Bild  6-8: Zahnventil im geschlossenen Zustand 
Ist die Steuerkante einmal verschlossen, steigt der Druck auf der Stirnseite der Hauptstufe 
weiter an. Der für das Klapperphänomen charakteristische Druckabfall zum Zeitpunkt II wird 
durch diesen Aufstaueffekt vermieden. Die Blockade des Abflussquerschnitts aufgrund der 
verschlossenen Steuerkante leitet zudem das zeitverzögerte Zurückschalten der Hauptstufe ein.  
 
 
 
Bild  6-9: Hauptstufe in Schließposition und Nebenstufe in Rutschposition 
Längsnut der Führungshülse 
Hauptstufe Führungshülse Nebenstufe 
Bohrungen der Hauptstufe 
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Durch den nun höheren Druck auf der Stirnseite der Hauptstufe (ca. 15 bar) bewegen sich 
sowohl die Hauptstufe als auch die Nebenstufe in den Längsnuten der Führungshülse gegen das 
Tellerfederpaket weiter nach rechts, bis die Zähne der Nebenstufe aus den Längsnuten heraus-
rutschen. In dieser Lage stützt sich die Nebenstufe nicht mehr an der Hauptstufe, sondern an der 
Führungshülse ab. Zum besseren Verständnis sind die soeben beschriebenen Positionen von 
Haupt- und Nebenstufe ohne Gehäuse und Federn in Bild  6-9 dargestellt. Durch das Herausrut-
schen der Nebenstufe aus den Längsnuten der Führungshülse erlangt die Nebenstufe einen 
zusätzlichen rotatorischen Freiheitsgrad. Die Drehbewegung der Nebenstufe wird eingeleitet, 
weil die Federkraft des Tellerfederpakets die Nebenstufe gegen die schrägen Flächen der 
Führungshülsenverzahnung drückt.  
Die Drehbewegung der Nebenstufe ist in Bild  6-10 zu erkennen. Eine Drehbewegung der 
Nebenstufe bewirkt zudem noch die Überdeckung der Nebenstufenlanglöcher mit radialen 
Bohrungen der Hauptstufe wodurch ein Abfließen des aufgestauten Fluids durch die hohl 
gebohrte Haupt- und Nebenstufe und damit ein Druckabbau an der Stirnseite der Hauptstufe 
ermöglicht wird. 
 
 
Bild  6-10: Hauptstufe in Schließposition und Nebenstufe bei Drehbewegung 
 
Durch den Druckabbau bewegt sich die Hauptstufe wieder nach links in ihre Ausgangsposition 
und öffnet dabei die Steuerkante; die Langlöcher der Nebenstufe bleiben dabei noch geöffnet. 
Erst wenn die Hauptstufe die Ausgangsposition erreicht, kann sich die Nebenstufe an den 
schrägen Flächen der Führungshülse weiter drehen, bis sie in die Längsnuten der Führungshülse 
gerutscht ist (vgl. Bild  6-11). Während der Drehbewegung werden die zuvor geöffneten Lang-
löcher der Nebenstufe wieder verschlossen. Ist die Drehbewegung der Nebenstufe abgeschlos-
sen, stützt sie sich nicht mehr an der Führungshülsenverzahnung, sondern an der Hauptstufen-
verzahnung ab. Die Ausgangspositionen von Haupt- und Nebenstufe sind erreicht und der 
Bewegungsablauf kann bei einem erneuten Volumenstrompuls von vorne beginnen.  
Der Bewegungsablauf des Zahnventils lässt sich in zwei Bewegungsphasen unterteilen. Zu-
nächst findet bei einem Volumenstrompuls ein schnelles Verschließen der Steuerkante auf-
grund der an dieser ansteigenden Druckdifferenz statt. Gleichzeitig wird Fluid im Ventilzulauf 
aufgestaut.  
p 
Langlöcher der Nebenstufe werden geöffnet 
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Bild  6-11: Hauptstufe in Ausgangsposition und Nebenstufe bei restlicher Drehbewegung 
 
Ab einem Staudruck von ca. 15  bar wird der Öffnungsvorgang eingeleitet, der bedingt durch 
die Ventilmechanik im Vergleich zum Verschließen zeitverzögert abläuft  [66]. 
In Bild  6-12 ist das aufgeschnittene Zahnventil dargestellt. Im Gegensatz zum Prototypen, der 
für den Funktionsnachweis am Prüfstand verwendet wird, ist beim aufgeschnittenen Ventil das 
Tellerfederpaket aus Anschauungsgründen entfernt worden.  
 
 
Bild  6-12: Prototyp des Zahnventils 
 
6.5.3 Schaltbare Kapazität 
Bei der schaltbaren Kapazität handelt es sich um ein Funktionsmuster, das auf der PL1c beruht. 
Im Klapperfall stellt ein in einen Kreuzstutzen eingesetzter und hohl gebohrter Schieber eine 
Verbindung zu einer Kapazität her, die zum Zeitpunkt I den durch die Schwellenüberfahrt 
verursachten Volumenstrompuls aufnimmt und zum Zeitpunkt II das Abreißen der Ölsäule am 
Lenkventil durch ein Zurückspeisen von Volumen in den Leitungsquerschnitt vermeidet. Da im 
Langlöcher der Nebenstufe werden wieder verschlossen 
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Ratterfall keine hohen Volumenstrompulse auftreten, ist die zusätzliche Kapazität abgekoppelt 
und die Leitung verhält sich identisch zur starren Rohrleitung, die sich gegen Rattern bewährt 
(siehe Kapitel  4.3 und  5.3). In Bild  6-13 ist ein Schnitt durch das Funktionsmuster dargestellt. 
 
 
 
Bild  6-13: Schaltbare Kapazität 
 
Zentrales Element des Ventils ist ein modifizierter Kreuzstutzen. In diesen wird eine Hülse 
eingepresst, die wiederum die Führung des Schiebers übernimmt. Der Schieber besitzt einen 
Außendurchmesser von 9 mm, einen Innendurchmesser von 6 mm und ist durch eine Feder 
vorgespannt. Dies geschieht mithilfe eines Stellrohrs, welches sich zu diesem Zweck axial 
verschieben lässt. Um eine kontrollierte Einstellung der Federvorspannung zu gewährleisten, 
erfolgt die Verstellung des Stellrohrs durch eine Überwurfmutter. Diese wird zwischen einem 
Absatz des Stellrohrs und einem Sicherungsring fixiert. Die Überwurfmutter wird mit dem 
Kreuzstutzen verschraubt. Durch deren Drehbewegung kommt es zu einer axialen Verschie-
bung des Stellrohrs und damit zu einer Änderung der Federvorspannung. Die Abdichtung 
zwischen Stellrohr und Kreuzstutzen erfolgt durch einen O-Ring. Der federvorgespannte 
Schieber wird vom Fluid längs durchströmt. Aufgrund der Querschnittsverengung des Schie-
bers gegenüber der Hülse und der als Staufläche fungierenden Stirnseite entsteht durch den 
Druckverlust eine resultierende Kraft in Strömungsrichtung, die den Schieber bei einem Volu-
menstrompuls nach rechts auslenkt. In der gezeigten Position wird keine Verbindung zu den 
senkrechten Anschlüssen hergestellt. Die beiden senkecht zur Strömungsrichtung angeordneten 
Anschlüsse des Kreuzstutzens haben zwei Funktionen. Zum einen dienen sie zur Beobachtung 
des Strömungskanals und werden mit durchsichtigen Verschlussstopfen verschlossen. Damit 
besitzt das Funktionsmuster eine ähnliche Beobachtungsfunktionalität, wie die in  4.1.3 verwen-
dete Sichtstrecke. Zum anderen können an den beiden Anschlüssen die zuvor mithilfe der 
Simulation ausgelegten Kapazitäten in Form von Flachschläuchen angebracht und untersucht 
werden. Zur Vermeidung von Klappern müssen sowohl die am Schieber wirkenden Feder- und 
Druckkräfte für das Öffnen und Schließen des Schiebers als auch die Kapazitäten der Flach-
schläuche zur Aufnahme und Abgabe von Fluidvolumen genau abgestimmt sein.  
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Zur Kontrolle der Ventilschaltfunktion werden die Klapper- und Ratterprüfstände zunächst um 
ein Messsystem erweitert. Dieses soll insbesondere die Öffnung des Ventilschiebers in Bezug 
auf den Druck am Lenkventilausgang dokumentieren. Hierzu wird einer der beiden durchsichti-
gen Verschlussstopfen von einer Lichtquelle senkrecht zur Strömungsrichtung des Fluids 
durchleuchtet, während der gegenüberliegende Stopfen mit einer Fotodiode ausgestattet wird 
(vgl. Bild  6-14). Eine elektronische Schaltung bewirkt die Ausnutzung der positiven Eigen-
schaften der Fotodiode. Bei einer starken, sprungförmigen Änderung der Lichtintensität besitzt 
die Fotodiode ein sehr hohes dynamisches Ansprechverhalten, wohingegen niederfrequente, 
schwache Lichtänderungen herausgefiltert und Lichtänderungen der Umgebung somit nicht 
erfasst werden  [59].  
 
 
Bild  6-14: Fotodiode 
 
Zur Überprüfung der Verzögerung in der Diodenschaltung wird ein Vorversuch durchgeführt. 
Hierzu wird eine Leuchtdiode unmittelbar vor die Fotodiode montiert und über einen manuellen 
Schalter betätigt. Der 8-Kanal-Analysator zeichnet die Versorgungsspannung der Leuchtdiode 
(u_Trigger) sowie die Ausgangsspannung (u_F-Diode) der Fotodiodenschaltung auf. Das 
Ausgangssignal reagiert auf die sprunghafte Veränderung der Versorgungsspannung der 
Leuchtdiode mit dem Verlauf eines Verzögerungsgliedes erster Ordnung. Die Zeitspanne vom 
Aufbringen des Versorgungsspannungssprungs bis zum Erreichen des Maximums der Fotodio-
denspannung beträgt etwa 260μs (vgl. Bild  6-15). Die gemessene Verzögerung der Dioden-
schaltung kann demnach für die weiteren Versuche zum Schieberverhalten vernachlässigt 
werden.  
Die Ventilschaltfunktion wird am Klapperprüfstand überprüft. Dazu wird die schaltbare Kapa-
zität zunächst in die Rücklaufleitung des Klapperprüfstand direkt am Lenkventilausgang 
eingebaut. Die senkrechten Anschlüsse des Kreuzstutzen werden von den beiden durchsichtigen 
Stopfen verschlossen. Die Fotodiode ist auf dem oberen Stopfen aufgeklebt, während am 
unteren Stopfen eine Lichtquelle angebracht ist. Im statischen Zustand, d.h. wenn die Lenkung 
gegen die äußere Last eingeschlagen und dann fixiert ist (siehe Kapitel  4.1.3), wird die Feder-
vorspannung der Ventilfeder durch Verdrehung der Überwurfmutter so eingestellt, dass der 
Schieber den Steuerquerschnitt verschließt. 
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Bild  6-15: Verzögerung der Fotodiodenschaltung 
 
Der durch den Hydropulser eingeleitete Stoß auf den Lenkzylinder sorgt für die zuvor beschrie-
benen Volumenstromschwankungen im hydraulischen System. Am Entwicklungsventil macht 
sich ein erhöhter Volumenstrom durch eine steigende Druckdifferenz am Schieber bemerkbar, 
deren resultierende Kraft den Schieber bei Erreichen eines bestimmten Differenzdrucks gegen 
die Federkraft öffnet. Bei geöffnetem Schieber fällt Licht von der am unteren Stopfen ange-
brachten Lichtquelle durch den Kreuzstutzen und wird von der Fotodiode erfasst. Die in Bild 
 6-16 dargestellten Druck- und Spannungsverläufe zeigen deutlich, dass der Schieber etwas 
verzögert auf den Druck am Lenkgetriebeausgang, der bis ca. 15 bar zum Zeitpunkt I ansteigt, 
reagiert, aber vor dem anschließenden Druckabfall in der Rücklaufleitung auf 0 bar zum Zeit-
punkt II rechtzeitig geöffnet hat. Das vollständige Öffnen wird durch den Spannungsanstieg auf 
die maximale Fotodiodenspannung von ca. 12 V ersichtlich. Auch das Schließen des Schiebers 
findet trotz des steilen Druckabfalls auf 0 bar verzögert statt. Die Verzögerungen beim Öffnen 
und Schließen sind mit der Trägheit des Ventilschiebers zu begründen. Gerade das verzögerte 
Schließen hat auf Klappern einen positiven Effekt, denn dadurch kann bei angeschlossenem 
Flachschlauch Fluid aus dem Schlauch in die Rücklaufleitung gedrückt und damit die Entste-
hung der 0 bar Phase verhindert werden. Die im Rücklaufdruckverlauf auf die 0 bar Phase 
folgenden Druckspitzen (Klappern) führen im vorliegenden Versuch zu einer erneuten Bewe-
gung des Schiebers, der diesmal jedoch nicht vollständig öffnet, was an der Diodenspannung 
von ca. 5 V erkannt werden kann. Bei angeschlossenem Flachschlauch sollte die zweite Schie-
berbewegung nicht mehr auftreten. 
Wie in den vorangegangenen Untersuchungen gezeigt werden konnte, reicht es zur Vermeidung 
von Rattern aus, den Leitungsabschnitt unmittelbar hinter dem Lenkventil als Stahlleitung 
auszuführen. Diese Funktionalität wird vom Prototypen bei geschlossenem Schieber aufgrund 
der Bauweise (Hülse und Stellrohr aus Stahl) automatisch erfüllt. Die zusätzliche Kapazität in 
Form eines Flachschlauchs muss zur Gewährleistung der Funktion sicher von der Rücklauflei-
tung abgekoppelt sein. Der Schieber darf im Ratterfall von den auftretenden Volumenstrom-
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schwankungen und den daraus resultierenden Druckänderungen nicht in Bewegung gebracht 
werden. 
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Bild  6-16: Überprüfung der Schaltfunktion des Schiebers 
 
Am Ratterprüfstand kann nachgewiesen werden, dass der Schieber tatsächlich geschlossen 
bleibt, da die Fotodiodenspannung konstant bei 0 V verbleibt. 
Der für die Prüfstandsversuche verwendete Prototyp der schaltbaren Kapazität ist in einer 
Explosionsansicht in Bild  6-17 dargestellt. 
 
 
Bild  6-17: Entwicklungsversion der schaltbaren Kapazität 
 
Zur Reduzierung des Bauraums kann der Kreuzstutzen in einem weiteren Entwicklungsschritt 
entfallen (vgl. Bild  6-18). In diesem Fall werden sowohl Schieber als auch Feder direkt in der 
starren Rohrleitung des Rücklaufs geführt. Der Schieber verdeckt im statischen Zustand radiale 
Bohrungen der Rohrleitung. Koaxial zur Rohrleitung ist ein Flachschlauch angeordnet, der bei 
offenem Ventilschieber mit der Rohrleitung in Verbindung steht und einen Volumenaustausch 
ermöglicht. Die beiden Flachschlauchenden werden mit der Rücklaufleitung verpresst. Durch 
die koaxiale Anordnung von Rohrleitung und Flachschlauch ergibt sich ein sehr kompakter 
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Aufbau, der im Vergleich zur Serienleitung nur einen geringfügig vergrößerten Außendurch-
messer besitzt.  
 
 
Bild  6-18: Schaltbare Kapazität mit reduziertem Bauraum 
 
hintere Verpressung 
Feder Flachschlauch Rücklaufleitung Schieber vorderer 
Verpressung 
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7 Verifikation und Funktionsnachweis 
Die Verifikation der drei verschiedenen Ventilprototypen erfolgt durch Integration in die 
Rücklaufleitung des Lenksystems und Vermessung am Klapper- und am Ratterprüfstand. Alle 
drei Prototypen wurden mittels eines 50 mm langen Rohrstücks unmittelbar am Lenkventilaus-
gang angeschlossen und substituieren jeweils die erste Schlauchkammer der Rücklaufleitung 
(vgl. Bild  7-1). Nachfolgend werden die für jeden Prototypen an beiden Prüfständen gewonne-
nen Druckmessschriebe vorgestellt. Im Anschluss daran werden aus den Druckmessschrieben 
die aus Kapitel  5 bekannten Kennzahlen bestimmt. Ein Vergleich aller Kennzahlen sowie die 
Auswahl der Bestlösung schließen das Kapitel ab. 
 
 
Bild  7-1: Rücklaufleitung mit integrierten Lösungsmaßnahmen 
7.1 Verifikation Speicherventil 
Die am Klapperprüfstand bei der Vermessung des Speicherventils gewonnenen Druckmess-
schriebe zeigt Bild  7-2. Die Funktion des Speicherventils, insbesondere die Funktionalitäten 
des Aufstauens und des zeitverzögerten Zurückschaltens, können anhand der Druckverläufe 
veranschaulicht werden. Die durch den Stoß auf die Zahnstange im Lenksystem verursachten 
Volumenstromschwankungen erzeugen am Schieber des Speicherventils einen Druckanstieg, 
der diesen in die schließende Position bewegt und den Aufstauvorgang auslöst. Im Druckver-
lauf am Lenkgetriebeausgang (p_LV_aus) ist daraufhin ein Anstieg des Zulaufdrucks vor dem 
Ventil auf 16 bar aufgrund des nun verengten Strömungsquerschnitts zu verzeichnen.  
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Bild  7-2: Klappermessung Speicherventil 
 
Der Staudruck wird über einen Zeitraum von ca. 0,65 s aufrecht erhalten, bevor das Ventil 
wieder öffnet. Die Entstehung von Kavitationskeimen im Rücklauf kann durch den Aufstau-
vorgang verhindert werden. Im Vergleich zur Serienleitung oB (vgl. Bild  4-12) können keine 
nadelförmigen Druckspitzen sensiert werden. Zudem kann die Anzahl der Schwingungsampli-
tuden auf der Hochdruckseite des Lenksystems verringert werden. Weiterhin werden durch die 
Anregung des Lenksystems auf der Druckseite durch die Verwendung des Speicherventils keine 
Drücke von über 80 bar verzeichnet, wie es noch bei der Serienleitung oB der Fall war. Auch 
die akustische Wahrnehmung bestätigt die positiven Erkenntnisse der Druckmessschriebe. Das 
charakteristische Klappergeräusch ist nicht mehr wahrzunehmen. Der erzeugte Staudruck und 
die Länge der Aufstauphase können durch die Wahl verschiedener Blende-Speichervolumen 
Kombinationen noch verstellt werden. 
Die aus den Druckverläufen und der akustischen Wahrnehmung gewonnenen Erkenntnisse 
spiegeln sich auch in der Klapperkennzahl in Tabelle  7-1 wieder. Die Klapperkennzahl kann 
im Vergleich zur Serienleitung ohne Blenden deutlich reduziert werden. 
 
 
Tabelle  7-1: Klapperkennzahl Speicherventil 
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Im Gegensatz zum Klappern soll sich das Speicherventil beim Rattern passiv verhalten und 
keinen Staudruck erzeugen. Die richtige Funktionsweise des Speicherventils kann aus dem in 
Bild  7-3 dargestellten Messschrieb entnommen werden. Der Druck am Lenkgetriebeausgang ist 
über den gesamten Lenkzyklus konstant und Aufstauvorgänge, die mit einem Druckanstieg auf 
16 bar einhergingen, sind nicht zu erkennen. Durch die Integration des Speicherventils in die 
Rücklaufleitung des Lenksystems kann eine Verbesserung im Schwingungsverhalten des 
Lenksystems erzielt werden. Die Druckverläufe besitzen im Vergleich zur Serienleitung ohne 
Blenden verminderte Schwingungsamplituden. 
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Bild  7-3: Rattermessung Speicherventil 
 
Dies ist mit dem Austausch der ersten Schlauchkammer durch das Speicherventil zu erklären. 
Das Fluid fließt im Speicherventil durch lange Durchgangsbohrungen, die eine ähnlich geringe 
Kapazität besitzen, wie eine Stahlrohrleitung. Die verringerte Kapazität wirkt sich positiv auf 
das Rattern aus, wie in Kapitel  5.3 bereits durch Versuche mit der Klapperleitung gezeigt 
werden konnte. Die Ratterkennzahl der Rücklaufleitung mit Speicherventil kann im Vergleich 
zur Referenzleitung ohne Blenden gesenkt werden (Tabelle  7-2). 
 
 
Tabelle  7-2: Ratterkennzahl Speicherventil 
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7.2 Verifikation Zahnventil 
Die Wirkung des Zahnventils auf die beiden Geräuschphänomene wird zunächst am Klapper-
prüfstand untersucht. Der zugehörige Messschrieb ist in Bild  7-4 dargestellt. Anhand des 
Rücklaufdruckverlaufs ist deutlich zu erkennen, dass die Entstehung von Unterdruckphasen 
vermieden werden kann. Ebenso treten keine kavitationsbedingten, nadelförmigen Druckspit-
zen auf. Das Zahnventil reagiert demnach rechtzeitig auf den Volumenstromanstieg indem die 
Steuerkante der Hauptstufe verschlossen wird. Der Strömungsquerschnitt zum Tank wird dabei 
soweit reduziert, dass im Ventilzulauf ein Staudruck entsteht. Unmittelbar nach dem Schließen 
der Hauptstufe steigt der Druck bis auf ca. 18 bar weiter an, wodurch der Ventilablauf durch die 
Verdrehung der Nebenstufe wieder zum Tank hin verbunden wird und das Zurückschalten der 
Hauptstufe in den Ausgangszustand eingeleitet wird.  
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Bild  7-4: Klappermessung Zahnventil 
Anhand der beiden Druckverläufe stromauf des Lenkventils, ist die Stoßanregung des Hydro-
pulsers bei ca. 0,065 s deutlich zu erkennen, jedoch kommt es nicht mehr zu schwach gedämpf-
ten Abklingungserscheinungen. Auch das repetierende Klappergeräusch ist akustisch nicht 
mehr wahrnehmbar. Im Vergleich zur Serienleitung ohne Blenden kann die Klapperkennzahl 
durch den Einsatz des Zahnventils deutlich verringert werden (vgl. Tabelle  7-3). 
 
 
Tabelle  7-3: Klapperkennzahl Zahnventil 
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In Analogie zum Speicherventil soll das Zahnventil beim Rattern inaktiv sein und keinen 
Staudruck erzeugen. Auch beim Zahnventil kann aus der zugehörigen Rattermessung abgeleitet 
werden, dass der Druck am Lenkgetriebeausgang über den gesamten Lenkzyklus konstant bleibt 
und keine Aufstauvorgänge stattfinden (vgl. Bild  7-5).  
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Bild  7-5: Rattermessung Zahnventil 
 
Die Druckverläufe besitzen im Vergleich zur Rücklaufleitung mit Speicherventil noch etwas 
geringere Schwingungsamplituden, da das Zahnventil weniger Totvolumen und damit eine 
geringere Kapazität besitzt. Die zugehörige Ratterkennzahl kann Tabelle  7-4 entnommen 
werden. 
 
 
Tabelle  7-4: Ratterkennzahl Zahnventil 
7.3 Verifikation schaltbare Kapazität 
Am Klapperprüfstand erfolgt die Vermessung der schaltbaren Kapazität. Der Druckverlauf am 
Lenkgetriebeausgang zeigt eine deutliche Dämpfung der aus der Serienkonfiguration bekannten 
Druckschwingungen (vgl. Bild  7-6). Beim ersten Druckanstieg im Rücklauf öffnet der Schieber 
die Verbindung zu den quer zur Strömungsrichtung angeordneten Flachschläuchen und der aus 
der Stoßanregung resultierende Volumenstrompuls wird genutzt, um die beiden Flachschläuche 
aufzuladen. Wenn der Rücklaufleitungsdruck wieder absinkt, bleibt der Schieber lange genug 
geöffnet, damit das zuvor in den Flachschläuchen gespeicherte Fluidvolumen in die Rücklauf-
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leitung zurück gedrückt werden kann. Bei ca. 0,09 s erreicht der Rücklaufdruck zwar kurzzeitig 
0 bar, allerdings ist die Kapazität der beiden Flachschläuche gerade ausreichend groß, um das 
Ausgasen von im Fluid gelöster Luft zu verhindern. Da im Anschluss an die kurze 0 bar Phase 
keine nadelförmigen Druckspitzen auftreten, ist der Nachweis erbracht, dass die angeschlosse-
nen Kapazitäten groß genug sind. Im Versuch kann das Aufladen und anschließende Entladen 
der Flachschläuche durch eine sicht- und spürbare „Atembewegung“ der beiden Flachschläuche 
bestätigt werden. Auf der Druckseite des Lenksystems kommt es nach der Stoßanregung des 
Hydropulsers beim Schließvorgang des Lenkventils zu einem einmaligen Druckanstieg von ca. 
80 bar. Ein schwach gedämpftes Abklingen der Stoßanregung – wie es von der Serienleitung 
ohne Blenden her bekannt ist – kann durch die Verwendung der schaltbaren Kapazität vermie-
den werden. Akustisch ist das Klappern nicht mehr wahrnehmbar. 
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Bild  7-6: Klappermessung schaltbare Kapazität 
 
Die guten Dämpfungseigenschaften der schaltbaren Kapazität können neben der Betrachtung 
der Druckverläufe auch aus der berechneten Klapperkennzahl abgeleitet werden (vgl. Tabelle 
 7-5). Im Vergleich zu den beiden Stauventilen fällt der Anfangspeak im Rücklaufdruck 
(p_LV_aus) bei Einleitung des Stoßes geringer aus. 
 
 
Tabelle  7-5: Klapperkennzahl der schaltbaren Kapazität 
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Im Ratterversuch müssen die beiden zusätzlichen Kapazitäten von der Rücklaufleitung abge-
koppelt sein. Dies ist dann der Fall, wenn der hohl gebohrte Schieber durch die beim Rattern 
auftretenden Volumenstromschwankungen nicht in öffnende Richtung bewegt wird. Aus Bild 
 7-7 ist zu entnehmen, dass keine Ratterschwingungen mehr auftreten und die beiden Kapazitä-
ten demnach abgekoppelt sein müssen. Ansonsten würden Ratterschwingungen auftreten, wie 
sie aus Versuchen mit der Flachschlauchleitung (siehe Kapitel  5.3) bekannt sind. Im Vergleich 
zur Serienleitung ohne Blenden sind neben der Beseitigung der Schwingungen im Rücklauf-
druckverlauf vor allem die sehr deutlich reduzierten Schwingungsamplituden auf der Drucksei-
te stromauf des Lenkventils hervorzuheben. 
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Bild  7-7: Rattermessung schaltbare Kapazität 
 
Die Erfahrungen aus den Fahrversuchen haben gezeigt, dass eine solche Reduzierung der 
Druckschwingungen auf der Hochdruckseite auch die im Serienzustand vorhandenen Schwan-
kungen im Lenkradmoment beseitigt. Neben der Geräuschproblematik beim Rattern können 
mithilfe der schaltbaren Kapazität auch die vom Fahrer haptisch wahrnehmbaren Störgrößen 
eliminiert werden. Die deutliche Verbesserung durch die schaltbare Kapazität ist anhand der 
Ratterkennzahl in Tabelle  7-6 zu erkennen. Die Senkung der normierten Flächeninhalte und 
der geringe Druckverlust am Schieber sind ausschlaggebend für den geringen Wert der Ratter-
kennzahl. 
 
 
Tabelle  7-6: Ratterkennzahl schaltbare Kapazität 
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Die drei vorgestellten Sekundärmaßnahmen in der Rücklaufleitung des Lenksystems führen zu 
einer Beseitigung der beiden Geräuschphänomene Klappern und Rattern. Im Vergleich zur 
Serienleitung, deren Einsteckblenden einen hohen und permanent wirkenden Strömungswider-
stand darstellen, verursachen die drei Sekundärmaßnahmen einen wesentlich geringeren Druck-
verlust und sind nur im Bedarfsfall aktiv. Eine Gegenüberstellung der drei Ventile hinsichtlich 
der berechneten Klapper- und Ratterkennzahlen und eine Bewertung bezüglich Komplexität, 
Bauraum, Kosten, Funktionsstabilität, Rückwirkung auf das Lenkmoment und CO2-Bedarf 
erfolgt im nachstehenden Kapitel. 
7.4 Gegenüberstellung der gewonnenen Kennzahlen 
Zur Bewertung der drei vorgestellten aktiven Sekundärmaßnahmen werden die zuvor an den 
Prüfständen ermittelten Klapper- und Ratterkennzahlen aller Leitungskonfigurationen in 
Tabelle  7-7 gegenübergestellt. Durch alle drei Sekundärmaßnahmen kann eine deutliche 
Verbesserung des Geräuschverhaltens erzielt werden, was sich in sinkenden Kennzahlen 
widerspiegelt. Die Rücklaufleitung mit schaltbarer Kapazität besitzt im Vergleich zu den 
Rücklaufleitungen mit Speicher- und Zahnventil die geringsten Kennzahlen. Rein subjektiv ist 
am Prüfstand jedoch kein akustischer Unterschied zwischen den Lösungen wahrnehmbar. Wird 
für die Lösungsbewertung jedoch noch der benötigte Bauraum und die Ventilkomplexität 
berücksichtigt, ist die schaltbare Kapazität aufgrund des geringen Platzbedarfs und des einfa-
chen Schieberaufbaus hervorzuheben. Die geringe Anzahl an einfachen Bauteilen lässt bei der 
schaltbaren Kapazität niedrige Kosten erwarten. Der Fertigungs- und Montageaufwand ist 
ebenfalls geringer, als bei den beiden anderen Ventilen.  
 
An den Prüfständen untersuchte Rücklaufleitungen 
Nr. Rücklaufleitungssystem Klapperkennzahl Ratterkennzahl 
1 Serienleitung mit Einsteckblenden 2,10 2,65 
2 Serienleitung ohne Einsteckblenden 3,70 3,30 
3 starre Rohrleitung 3,70 0,70 
4 Flachschlauchleitung 0,45 3,15 
5 Leitung mit Speicherventil 0,65 1,85 
6 Leitung mit Zahnventil 0,15 0,60 
7 Leitung mit schaltbarer Kapazität 0,05 0,20 
Tabelle  7-7: Gegenüberstellung der ermittelten Kennzahlen 
 
Wird die Funktionsstabilität über der Fahrzeuglebensdauer abgeschätzt, ist zu erkennen, dass es 
sowohl beim Speicherventil als auch beim Zahnventil kritische Bauteile gibt, die eine sichere 
Funktion und damit eine zuverlässige Geräuschminderung gefährden könnten. Beim Speicher-
ventil ist dies zum einen die Dichtung am Speicherkolben und zum anderen die im Schieber 
integrierte Blende. Bei Ausfall der Dichtung dringt Öl auf die Federseite des Speichers und 
verdrängt die dort eingeschlossene Luft. Im Klapperfall kann sich der Speicherkolben aufgrund 
der mit Öl gefüllten Federseite nicht mehr bewegen und es wird kein Aufstauvorgang eingelei-
tet. In diesem Fall würde Klappern auftreten. Sollte die Blende durch Verunreinigungen im 
Hydraulikkreislauf verstopft werden, kann sich der Schieber bei einem auftretenden Volumen-
strompuls zwar nach rechts bewegen und den Sitz verschließen, jedoch fließt aufgrund der 
verstopften Blende kein Volumenstrom in den Speicher und der ausgelöste Aufstauvorgang 
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könnte nicht wieder aufgehoben werden. Ein permanenter Staudruck von 10 bar würde zu einer 
überhöhten thermischen Belastung des Lenksystems führen. 
Die komplexe Schaltfolge von Haupt- und Nebenstufe des Zahnventils im Klapperfall besitzt 
ebenfalls ein gewisses Funktionsrisiko. Würde ein Teil der Verzahnung brechen, wäre ein 
Verklemmen von beiden Schaltstufen nicht auszuschließen. Da der Durchfluss von der Haupt-
stufe bis auf einen minimalen Ringspalt komplett verschlossen werden kann, würde die Leitung 
stromauf des Zahnventils und das Lenkventilgehäuse bei einem Verklemmen der Hauptstufe in 
dieser Position unter hohen Druck gesetzt. Die Gehäusedichtungen am Lenkventil sind für eine 
solche Belastung nicht ausgelegt und würden versagen. Das Ergebnis wäre ein Totalausfall des 
hydraulischen Lenksystems. 
Ein Totalausfall des hydraulischen Lenksystems könnte bei der schaltbaren Kapazität nicht 
auftreten, da die Schaltstufe keinen Volumenstrom aufstaut und auch keine komplexe Schalt-
mechanik besitzt. Zudem ist das Risiko eines Funktionsausfalls dieser Lösungsvariante auf-
grund von Leckage im Vergleich zum Speicherventil weitaus geringer. Zwischen Schieber und 
Flachschlauch werden keine Dichtungen eingesetzt, wie es am Speicherkolben der Fall ist. 
Durch die Schlauchverpressungen ist zudem eine zuverlässige Abdichtung gegen die Umge-
bung gegeben. Bei einem Federbruch würde sich der hohl gebohrten Schieber in die geöffnete 
Position begeben und eine permanente Verbindung zum Flachschlauch herstellen. Dadurch 
könnte im Lenksystem aufgrund der vergrößerten Kapazität kein Klappern auftreten, jedoch 
könnte es beim Parkieren zu Rattern kommen. Ein Verklemmen des Schiebers in geschlossener 
Position würde den gegenläufigen Effekt erzielen. Die Kapazität wäre ständig abgekoppelt, das 
System wäre auf die Ratterbekämpfung abgestimmt, aber durch Stöße auf den Lenkzylinder 
würde Klappern entstehen.  
Sowohl das Zahnventil als auch die schaltbare Kapazität besitzen die geringsten auf die Mess-
intervalllänge normierten Flächeninhalte auf der Hochdruckseite des Lenksystems (vgl. nor-
mierter Flächeninhalt p_LV_ein in Tabelle  7-2, Tabelle  7-4, Tabelle  7-6). Diese beiden Lö-
sungsvarianten haben daher den geringsten Einfluss auf das Lenkradmoment. 
Zur Beurteilung des CO2 Bedarfs, d.h. des Anteils der jeweiligen Lösung am Kraftstoffbedarf 
der hydraulischen Lenkung, werden die Rücklaufdrücke miteinander verglichen (vgl. delta p in 
Rücklaufleitung in Tabelle  7-1, Tabelle  7-3, Tabelle  7-5). Je höher der Rücklaufdruck ist, desto 
größer ist der CO2 Bedarf. Im Vergleich zur Serienleitung mit Einsteckblenden, deren am 
Lenkventilausgang gemessener Druck bei 4,5 bar liegt (vgl. Tabelle  10-1), kann der Rücklauf-
druck bei allen drei Lösungsvarianten deutlich gesenkt werden. Den geringsten Rücklaufdruck 
besitzt die schaltbare Kapazität. Hier kann der Rücklaufdruck um mehr als die Hälfte auf 
2,2 bar gesenkt und damit der CO2 Bedarf verglichen zur Serienleitung mit Einsteckblenden 
deutlich reduziert werden (vgl. Tabelle  7-5).  
Zusammenfassend zeichnet sich die schaltbare Kapazität aufgrund der geringen Klapper- und 
Ratterkennzahlen, des einfachen, robusten Aufbaus, der geringen Kosten, der hohen Funktions-
stabilität, der geringen Rückwirkung auf das Lenkradmoment und des reduzierten CO2 Bedarfs 
als aktive Sekundärmaßnahme besonders aus. 
 
 
Zusammenfassung und Ausblick Seite 99 
8 Zusammenfassung und Ausblick 
Diese Arbeit befasst sich mit der Entwicklung von intelligenten Sekundärmaßnahmen zur 
Bekämpfung von Geräuschphänomenen in hydraulischen Servolenkungen, die bei bestimmten 
Fahrzuständen auftreten. Das als hydraulisches Klappern bezeichnete Geräuschphänomen bei 
Servolenkungen wird durch Stöße verursacht, die beim Überfahren von Bodenwellen, abge-
senkten Bordsteinkanten oder ähnlichen Hindernissen auf den Lenkzylinder wirken. Das beim 
Parkieren auftretende Rattern, welches auch unter dem Begriff „Shudder“ bekannt ist, regt das 
Lenksystem bei bestimmten Reibungszuständen zwischen Reifen und Fahrbahn zu starken 
Schwingungen an. Diese werden vom Fahrer zum einen als Störgeräusch akustisch wahrge-
nommen, zum anderen sind sie auch haptisch aufgrund eines schwankenden Lenkradmoments 
wahrnehmbar. Beide Geräuschphänomene werden bei der Lenkungsabstimmung bisher im 
Fahrversuch empirisch mithilfe von passiven Sekundärmaßnahmen bekämpft. Die bekannteste 
Sekundärmaßnahme gegen Klappern und Rattern ist die Änderung der Leitungsabstimmung des 
Lenksystems. Einerseits geschieht dies durch eine Erhöhung des Schlauchanteils in den Lei-
tungssystemen, andererseits werden Blenden in die hydraulischen Leitungen des Lenksystems 
integriert, um das Übertragungsverhalten zu verändern. Beide Sekundärmaßnahmen stehen 
jedoch in einem Zielkonflikt. Wird eine Leitung auf Klappern hin optimiert, verstärkt sich die 
Ratterneigung des Lenksystems und umgekehrt.  
 
Die Untersuchung der Ursachen für Klappern und Rattern führt zur Entwicklung zweier Prüf-
stände, die eine gute Zugänglichkeit zum Lenksystem gewährleisten und eine einfach Installati-
on von benötigter Messtechnik ermöglichen. Des Weiteren werden Simulationsmodelle entwi-
ckelt und vorgestellt, die zur Untersuchung der Leitungsabstimmungen verwendet werden, 
gleichzeitig aber auch einen Zugang zu physikalischen Größen bereitstellen, welche an den 
Prüfständen nicht zur Verfügung stehen. Ein Abgleich der Prüfstandsergebnisse mit den Simu-
lationsergebnissen dient zur Verifikation der Simulationsmodelle. 
 
Mithilfe der Prüfstände und Simulationsmodelle werden die Ursachen für Klappern und Rattern 
identifiziert. Sowohl beim Klappern als auch beim Rattern sorgt eine Schwingungsbewegung 
des Lenkventils für Volumenstromschwankungen im Lenksystem, die unterschiedlich stark 
ausgeprägt sind. Beim Klappern bewirkt die stoßartige Anregung des Lenkzylinders eine 
schlagartige Entladung des im Dehnschlauch auf der Druckseite des Lenksystems gespeicherten 
Fluidvolumens. Die hohen Strömungsgeschwindigkeiten verursachen an den Steuerkanten des 
Lenkventils starke Druckabfälle, die zur Pseudokavitation führen und als Geräuschursache für 
Klappern identifiziert wurden.  
Beim Rattern wird der Lageregelkreis des hydraulischen Lenksystems durch das Lenken auf 
glatten Untergründen hinreichend stark entdämpft, was im Vergleich zum Klappern zu geringe-
ren Volumenstromschwankungen führt, die aber in der Fahrgastzelle deutlich als Störgeräusch 
wahrnehmbar und als Körperschall im Lenkrad spürbar sind.  
 
Zur Bewertung verschiedener Sekundärmaßnahmen der Geräuschbekämpfung werden Kenn-
zahlen entwickelt, deren Berechnung zunächst theoretisch beschrieben und dann auf Messer-
gebnisse der Prüfstände und auf Simulationsergebnisse angewendet wird. Die Kennzahlenme-
thode ermöglicht neben dem Vergleich von verschiedenen Leitungsabstimmungen untereinan-
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der vor allem die Feststellung der im weiteren Verlauf der Arbeit entwickelten Idealkonfigura-
tion. 
 
Das Spektrum aktiver Sekundärmaßnahmen zur Klapper- und Ratterbekämpfung wird in Form 
einer Lösungsmatrix systematisch untersucht. Aus dieser wird zur Auflösung des Zielkonflikts 
die Ausführung eines intelligenten Schaltelementes als Lösung ausgewählt. Das Schaltelement 
besitzt zwei wesentliche Funktionen. Zum einen dient es zur Sensierung der Volumenstrom-
schwankungen und zum anderen zur Einleitung der von der Art und Höhe der Volumenstrom-
schwankungen abhängigen Gegenmaßnahme. Gegen Rattern wird eine starre Rücklaufleitung 
mit geringer Kapazität verwendet, wohingegen im Klapperfall durch das Schaltelement entwe-
der Volumenstrom kurzzeitig aufgestaut oder ein Leitungsteil mit hoher Kapazität hinzu ge-
schaltet wird.  
 
Die Entwicklung des intelligenten Schaltelements führt zur Konstruktion und dem Aufbau 
dreier Ventilprototypen, welche an den Prüfständen vermessen werden. Ein Vergleich der aus 
den Messdaten der Ventile berechneten Kennzahlen mit der Kennzahl der Serienkonfiguration 
der Lenkung zeigt die Beseitigung der Geräuschproblematik. Alle Ventilprototypen werden 
stromab des Lenkventils installiert und eignen sich sehr gut für den Leitungseinbau. Im Ver-
gleich zu den beiden Stauventilvarianten zeichnet sich der dritte Prototyp, bei dem ein hochvo-
lumiger Flachschlauch volumenstromabhängig hinzugeschaltet wird, durch einen einfachen und 
robusten Aufbau sowie durch einen etwas geringeren Druckverlust aus. 
 
Durch diese Arbeit liegen die notwendigen Simulationsmodelle, Erkenntnisse und Erfahrungen 
vor, um die entwickelten aktiven Sekundärmaßnahmen zur Bekämpfung von fahrmanöverab-
hängigen Geräuschen in hydrostatischen Servolenkungen auszulegen und in ihrer Wirksamkeit 
anhand von Kennzahlen abzuschätzen.  
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10 Anhang 
10.1 Bewertungsschemata Klapperprüfstand 
 
 
Tabelle  10-1: Bewertungsschema Klappern (Serienleitung mit Blenden) 
 
 
Tabelle  10-2: Bewertungsschema Klappern (Serienleitung oB) 
 
 
Tabelle  10-3: Bewertungsschema Klappern (starre Rohrleitung) 
 
 
Tabelle  10-4: Bewertungsschema Klappern (Flachschlauchleitung) 
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10.2 Bewertungsschemata Klappersimulation 
 
 
Tabelle  10-5: Bewertungsschema Klappern (Serienleitung mit Blenden) 
 
 
Tabelle  10-6: Bewertungsschema Klappern (Serienleitung oB) 
 
 
Tabelle  10-7: Bewertungsschema Klappern (starre Rohrleitung) 
 
 
Tabelle  10-8: Bewertungsschema Klappern (Flachschlauchleitung) 
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10.3 Bewertungsschemata Ratterprüfstand 
 
 
 
 
Tabelle  10-9: Bewertungsschema Rattern (Serienleitung mit Blenden) 
 
 
 
 
Tabelle  10-10: Bewertungsschema Rattern (Serienleitung oB) 
 
 
 
 
Tabelle  10-11: Bewertungsschema Rattern (starre Rohrleitung) 
 
 
 
 
Tabelle  10-12: Bewertungsschema Rattern (Flachschlauchleitung) 
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10.4 Bewertungsschemata Rattersimulation 
 
 
 
 
Tabelle  10-13: Bewertungsschema Rattern (Serienleitung mit Blenden) 
 
 
 
 
Tabelle  10-14: Bewertungsschema Rattern (Serienleitung oB) 
 
 
 
 
Tabelle  10-15: Bewertungsschema Rattern (starre Rohrleitung) 
 
 
 
 
Tabelle  10-16: Bewertungsschema Rattern (Flachschlauchleitung) 
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